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Konzept eines energiesparenden elektrohydraulischen Closed-Center-
Lenksystems für Pkw mit hoher Lenkleistung 
 
- Zusammenfassung - 
 
Der Markt für Pkw-Lenksysteme hat sich in den vergangenen Jahren stark verändert. In vielen 
Fahrzeugmodellen wurden konventionelle mechanische und hydraulische Servolenkungen 
durch neue elektrohydraulische und elektromechanische Lenksysteme ersetzt. Neben dem 
Wunsch nach mehr Fahrkomfort sind vor allem die Forderung nach der Reduktion der Leis-
tungsaufnahme und die Steigerung der Funktionalität von Lenksystemen Gründe für diese 
Entwicklung. Die Erhöhung der Zahl der funktionellen Freiheitsgrade erfordert eine zuneh-
mende Lenkleistung, die in schweren Fahrzeugen mit elektrisch betriebenen Systemen nicht 
erreicht werden kann. Als Alternative zu elektrischen und konventionellen hydraulischen 
Systemen wird in dieser Arbeit die elektrohydraulische Closed-Center-Lenkung (CC) auf ihre 
Eignung für den Einsatz im Pkw untersucht und einem konventionellen Open-Center-
Lenksystem (OC) gegenübergestellt. Die entscheidenden Kriterien sind hierbei Höhe und 
Zeitverhalten der Leistungsaufnahme. 
Zum Verständnis der Zusammenhänge wird eine Systembeschreibung der konventionellen 
OC-Lenkung und der CC-Lenkung gegeben. Anschließend werden verschiedene Alternativen 
der Druckversorgung der CC-Lenkung vorgestellt und analysiert. Es werden Regelstrategien 
zur Einstellung des konstanten Systemdrucks erörtert.  
Zur Simulation des Leistungsbedarfs werden für beide Lenksysteme Modellierungsansätze 
entwickelt; hierzu zählt auch ein Modell zur Simulation der Radkräfte. Weitere Eingangsgrö-
ßen der Lenksysteme werden mit Fahrzyklen beschrieben, die die Berechnung und experi-
mentelle Untersuchung unter realistischen Bedingungen erlauben. 
Die verschiedenen Alternativen der Druckversorgung werden mit Hilfe der entwickelten Mo-
delle untersucht und bewertet. Ergebnis dieser Bewertung ist das Konzept einer sauggeregel-
ten Radialkolbenpumpe, die insbesondere Gegenstand der experimentellen Untersuchungen 
des CC-Lenksystems ist. Mit Hilfe von Kennfeldmessungen der Radialkolbenpumpe werden 
die vorhandenen Simulationsmodelle soweit verfeinert, dass sie eine genaue Vorhersage der 
Leistungsaufnahme erlauben. Durch die abschließende Bewertung der Mess- und Simulati-
onsergebnisse wird nachgewiesen, dass das untersuchte CC-Lenksystem gegenüber einem 
konventionellen hydraulischen Lenksystem eine signifikante Reduktion der Leistungsauf-
nahme erlaubt. 
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Concept of an energy saving electro-hydraulic Closed-Center-steering-
system for use in passenger cars with high demand in steering-power 
 
- Abstract - 
 
During the past years the market for steering-systems has changed dramatically. Many car 
models with conventional mechanical or hydraulic assisted power-steering-systems were 
equipped with new electro-hydraulic or electro-mechanical steering-systems.    
The reason for these efforts – besides the desire for more comfortable driving – is the aim to 
reduce fuel consumption and increase the functionality of steering-systems. However, an in-
creasing number of functional degrees of freedom requires a higher steering power demand, 
which – especially in heavy vehicles – can not be fulfilled with electrically driven systems.  
In this thesis, the electro hydraulic Closed-Center-steering-system (CC) is investigated as an 
alternative to electrically driven steering-systems and conventional hydraulic Open-Center-
steering-systems (OC) for the use in passenger cars. The crucial criteria are the maximum 
amplitude, the time response and the mean value of power consumption.  
To understand the working principles of the conventional OC-steering-system and the CC-
steering-system a system description is provided. Several alternatives for a hydraulic power 
supply unit are introduced and analysed. Control strategies for ensuring a constant system 
pressure are discussed.  
In order to simulate the power consumption of both steering-systems the appropriate model 
approaches are developed – including a model for simulation of the wheel loads. Further input 
quantities of steering-systems are described by driving cycles, which allow the calculation and 
experimental investigation under realistic conditions.  
With the help of the developed models, the different alternatives for the pressure supply unit 
are examined and rated according to specific criteria. As the best concept, the suction con-
trolled radial piston pump is chosen for further experimental investigations of the CC-
steering-system. 
Using measurements of characteristic quantities of the radial piston pump, the existing simu-
lation models are refined to allow a precise forecast of the power consumption of the steering-
system. The final assessment of the measurement and simulation results shows that in com-
parison to conventional hydraulic steering-systems the CC-steering-system allows a signifi-
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1  Einleitung 
1.1  Stand der Technik 
Waren noch zu Beginn der neunziger Jahre unter den Pkw-Lenkungen mechanische und kon-
ventionelle hydraulische Lenksysteme die vorherrschenden Bauformen, so hat sich dieses 
Bild seither dramatisch verändert. Aufgrund zunehmender Achslasten und dem Kunden-
wunsch nach mehr Fahrkomfort hat sich der Anteil der in Europa gebauten mechanischen 
Lenkungen bis heute auf unter 4% des Gesamtmarktes reduziert. Während der Markt für kon-
ventionelle hydraulische Lenkhilfesysteme im Zuge dieser Entwicklung noch bis ins Jahr 
1999 ansteigende Stückzahlen verzeichnete, wurden bereits ab dem Jahr 1998 nennenswerte 
Stückzahlen bei elektrohydraulischen und elektromechanischen Lenksystemen produziert, 
deren Marktanteil in Europa bis zum Jahr 2004 auf über 50% der Neuzulassungen stieg  [25].  
 
Eine der wichtigsten Triebfedern dieser noch immer voranschreitenden Elektrifizierung der 
Lenkhilfesysteme ist das Bestreben nach einer Reduktion der Leistungsaufnahme. Im Jahr 
1995 verpflichtete sich der deutsche Verband der Automobilindustrie (VDA), bis zum Jahr 
2005 den durchschnittlichen Kraftstoffnormverbrauch der von den Mitgliedern des VDA in 
Deutschland verkauften Pkw gegenüber dem Jahr 1990 um 25% zu reduzieren  [70]. Diese 
Zusage wurde im Jahr 2001 auf den Bereich der gesamten Europäischen Union ausgeweitet. 
Die Konsequenz aus den Zielvorgaben ist eine Prüfung aller denkbaren Potenziale zur Minde-
rung von Verlustleistungen. Wie Isermann et al. [29] zeigen, zählen auch die Nebenaggregate 
wie Generator, Klimaanlage und Lenkhilfe zu den Verbrauchern im Kraftfahrzeug, deren 
Leistungsbedarf durch geeignete Konzepte zur Ansteuerung (Nebenaggregate-Management) 
und mit Hilfe neuer Technologien erheblich reduziert werden kann. Die wesentlichen Maxi-
men sind demnach 
1. Bedarfsorientierung, 
2. Wirkungsgradorientierung und  
3. Fahrzustandsorientierung.  
Mit den elektrisch betriebenen Lenkhilfesystemen der neueren Generation gelingt die Umset-
zung dieser Richtlinien sehr gut. Wie Breitweg  [12] zeigt, erreichen elektromechanische 
Lenksysteme (EPS, Electromechanical Power-Steering-System) und elektrohydraulische 
Lenksysteme (EHPS, Electrohydraulic Power-Steering-System) eine deutlich geringere Leis-
tungsaufnahme als gleichwertige konventionelle hydraulische Lenksysteme (HPS, Hydraulic 
Power-Steering-System). 
Weitere Anforderung an Lenksysteme der Zukunft entstehen durch den Wunsch nach der 
Nutzung funktioneller Freiheitsgrade, die über die Grundfunktion der Lenkunterstützung hin-
aus weitere Möglichkeiten zur Verbesserung von Fahrkomfort und Fahrsicherheit ermögli-
chen. Einfachstes Beispiel hierfür ist die in Abhängigkeit von der Fahrgeschwindigkeit gere-
gelte Lenkunterstützung. In einem elektromechanischen Lenksystem (EPS) kann diese Zu-
2 
satzfunktion durch eine entsprechende Ansteuerung des elektrischen Antriebs realisiert wer-
den. Auch in konventionellen hydraulischen Systemen ist dies mit einem einfachen und 
preiswerten elektrohydraulischen Aktor  [75] erreichbar. Die Zusatzfunktionalitäten zukünfti-
ger Lenksysteme beschreibt Fleck  [23]. Neben Fahrassistenz- und Komfortfunktionen sowie 
begrenzten Eingriffen in das Fahrgeschehen, wie z.B. der Ausregelung von Störgrößen (Sei-
tenwindkompensation, Spurführung etc.), werden auch fahrdynamische Eingriffe zur Gierra-
tenregelung genannt. Die Einbindung des Lenksystems in das Fahrdynamikkonzept des 
gesamten Fahrzeugs erfordert die sichere Ausführung einer Vielzahl von Funktionen, die sich 
nur mit Hilfe der Integration mechanischer und elektronischer Komponenten in mechatroni-
schen Systemen realisieren lassen. Die Anforderungen beziehen sich daher nicht nur auf eine 
geeignete Informationsverarbeitung, sondern auch auf die Aktorik. 
Soll im Sinne eines Elektronischen Stabilitätsprogramms (ESP) ein aktiver Eingriff in das 
Lenkgeschehen erfolgen, so hat dies Konsequenzen, die über die Grundfunktion "Lenkunter-
stützung" weit hinausgehen. Es muss dann der mechanische Durchgriff des Fahrers zur Straße 
für eine bestimmte Zeitspanne aufgelöst werden. Dabei wird auch erforderlich, dass sich die 
Räder entgegen der am Lenkrad vorgegebenen Richtung verdrehen. Gleiches gilt für die Re-
gelung des Lenkmoments. Bild  1.1 illustriert diese Anforderungen an zukünftige Lenksyste-
me, die von Müller  [40] und Fleck  [23] zusammenfassend als Steer-by-Wire-Funktionalität 
beschrieben werden. 
In der linken Bildhälfte ist der 
Lenkwinkel am Rad über dem 
Lenkradwinkel aufgetragen. In 
den meisten heutigen Lenksys-
temen existiert hier immer noch 
eine feste Zuordnung der beiden 
Größen über die Lenkkinematik, 
wie dies in der Grafik mit der 
durchgezogenen Linie symboli-
siert wird. Eine der wenigen 
Ausnahmen bildet die Überlage-
rungslenkung (AFS, Active Front 
Steering), die von BMW in der 
Baureihe E60 verbaut wird  [18]. 
Bei diesem System kann die Zuordnung von Lenkrad- und Radwinkel mit Hilfe eines in die 
Lenksäule integrierten Stellmotors mit Planetengetriebe in allen vier Quadranten verändert 
werden (Winkelüberlagerung). Eine aktive Beeinflussung des Lenkmoments in allen vier 
Quadranten ist nicht realisiert, es existiert lediglich die fahrgeschwindigkeitsabhängige Rege-
lung der Lenkunterstützung in zwei Quadranten. Die in allen vier Quadranten arbeitende Re-
gelung des Lenkmoments wird jedoch von Müller  [40] als Anforderung an zukünftige Lenk-







Bild  1.1 Vier-Quadranten-Betrieb für volle Steer-by-
Wire-Funktionalität 
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Mit der Zunahme der funktionellen Freiheitsgrade steigen auch die Anforderungen an die 
Ausgangsleistung von Lenksystemen. Diese kann sehr einfach mit Hilfe der Zahnstangenkraft 
FKb, der Übersetzung des mechanischen Lenkgetriebes iL [mm/rad] und des Lenkradwinkels 
δH sowie eines überlagerten Stellwinkels δÜL beschrieben werden. 
 LÜLHKbaus i)(FP ⋅δ+δ⋅= &&  
Durch die Funktion der Winkelüberlagerung wird die Gesamtübersetzung der Lenkung be-
wusst verändert. Mit den von Fleck  [23] beschriebenen Stellwinkelverläufen kann davon aus-
gegangen werden, dass sich durch den aktiven Stelleingriff die maximale Summenlenkge-
schwindigkeit gegenüber der maximalen vom Fahrer aufgebrachten Lenkgeschwindigkeit um 
den Faktor 1,5 erhöht. Wie Gl.  1.1 zeigt, verändert sich die maximale erforderliche Lenkleis-
tung in gleichem Maße. Mit den Lenklasten heutiger Oberklassefahrzeuge lässt sich daher 
leicht vorhersagen, dass die maximale Lenkleistung an der Zahnstange in Zukunft auf über 
3 kW ansteigen wird. Aus den beschriebenen Zusatzfunktionalitäten geht somit nicht nur die 
Forderung nach einem Vier-Quadranten-Betrieb zur Beeinflussung von Lenkwinkel und 
Lenkmoment hervor, sondern auch eine signifikante Steigerung der erforderlichen Lenkleis-
tung. 
Fasst man die beschriebenen Anforderungen zusammen und bezieht sie auf die derzeit am 
Markt verfügbaren elektromechanischen (EPS), elektrohydraulischen (EHPS) und hydrauli-
schen Systeme (HPS), so ergibt sich das folgende Bild: 
Dargestellt ist die Höhe des Automatisierungsgrads von der einfachen Lenkhilfe bis hin zur 
beschriebenen Steer-by-Wire-Funktionalität. Elektromechanische Lenksysteme verfügen zwar 
über das Potenzial für den Einsatz auf allen höheren Automatisierungsebenen, wird jedoch die 
begrenzte Verfügbarkeit elektrischer Leistung aus dem Bordnetz in Betracht gezogen, so 
bleibt die Anwendung der EPS auf kleine Fahrzeuge beschränkt. Selbst für die gegenwärtig 
diskutierten Technologien eines 42-Volt-Bordnetzes bezweifelt Müller  [41], dass die be-





























Bild  1.2 Erreichbarer Automatisierungsgrad heutiger Lenkhilfesysteme  [40] 
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werden können. Elektrohydraulische Systeme sind aufgrund ihres elektrischen Pumpenan-
triebs auf die gleiche Weise in ihrem Einsatzgebiet beschränkt. Zudem ist kein Lenksystem 
dieser Art bekannt, mit dem eine vollständige Steer-by-Wire-Funktionalität erreichbar wäre. 
Konventionelle hydraulische Lenksysteme sind zwar in der Lage eine hohe Lenkleistung in 
allen Fahrzeugklassen zu gewährleisten, es sprechen jedoch die hohe Leistungsaufnahme und 
die Tatsache, dass bis heute keine Drehmomentüberlagerung realisiert ist, gegen ein solches 
Lenkungskonzept. 
Die Ursachen für die hohen Verbrauchsanteile konventioneller hydraulischer Lenksysteme 
sind zum Teil im Arbeitsprinzip der Hydraulik zu suchen. HPS-Systeme sind Widerstands-
steuerungen mit einem aufgeprägten Volumenstrom Q. Das Lenkventil, welches beim Einlen-
ken den Volumenstrom zum Aufbau einer Lenkunterstützung steuert, weist eine offene Mit-
tenposition (Open-Center, s. Bild  1.3, links) auf und wird daher permanent durchflossen. Der 
dabei entstehende Druckverlust trägt maßgeblich zur Erhöhung der Leistungsaufnahme bei. 
Weitere wesentliche Nachteile, wie z.B. die typische worst-case-Auslegung der Lenksysteme 
auf die Leerlaufdrehzahl des Verbrennungsmotors, führen zu einer hohen Verlustleistung. 
Eine mögliche Alternative zur Lösung des Zielkonflikts zwischen hoher maximaler Aus-
gangsleistung, hohem Automatisierungsgrad und geringer Verlustleistung stellt die elektro-
hydraulische Closed-Center-Lenkung dar. Das Wirkprinzip dieses Lenksystems (s. Bild  1.3, 
rechts) ist bekannt und wird z.B. in mobilen Arbeitsmaschinen  [42] angewendet. Anstelle 
eines konstanten Volumenstroms wird in einem CC-System ein konstanter, hoher Versor-
gungsdruck psys zur Verfügung gestellt. Die zahlreichen Patentschriften, die auf dem Gebiet 
der CC-Lenkung existieren, dokumentieren, dass dieser Ansatz vielversprechend ist. Für eine 
Beschreibung der bisher entwickelten Ideen wird auf die Patente von Maight  [37], Schnelle 
 [60], Mesiti  [38] oder Torrielli  [69] verwiesen.  
Wie die Bezeichnung "Closed-Center" andeutet, wird bei der CC-Lenkung das Lenkventil in 
seiner Mittenposition nicht durchflossen, was permanente hydraulische Verluste reduziert. 
Das System bedarf wegen des konstanten Versorgungsdrucks eines Hydraulikspeichers sowie 
P T
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p  = const.sys
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Q  = const.sys
Open-Center (HPS/EHPS) Closed-Center
 
Bild  1.3 Open-Center- (l.) und Closed-Center-Hydraulik (r) 
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einer bedarfsorientiert ansteuerbaren Pumpe. Die Pumpe wird vom Verbrennungsmotor ange-
trieben und ist in ihrer maximalen Leistungsaufnahme nicht durch ein elektrisches Bordnetz 
beschränkt. Darüber hinaus gewährleistet der hohe Versorgungsdruck im Speicher, dass je-
derzeit eine hohe hydraulische Energie zur Regelung des Lenkdifferenzdrucks zur Verfügung 
steht. Für eine schnelle elektrohydraulische Regelung im Vier-Quadranten-Betrieb sind daher 
beste Voraussetzungen gegeben. 
Die durch die zusätzlich erforderlichen Komponenten verursachten Mehrkosten eines CC-
Lenksystems haben bis heute den Einsatz im Pkw-Bereich verhindert. Eine Ausnahme bilden 
Lenksysteme, die in Fahrzeugen der Fa. Citroen bereits in den Fünfziger Jahren verbaut wur-
den (s.  [45] oder auch  [44], [48] und  [49]). Die treibende Kraft für die damals geschaffenen 
Innovationen war in erster Linie der Gedanke einer Zentralhydraulik im Kraftfahrzeug, in der 
Bremse, Fahrwerk und Lenkung über eine Druckversorgung mit hydraulischer Energie ge-
speist werden. Die Idee der Zentralhydraulik wurde auch zu späteren Zeitpunkten wieder auf-
gegriffen, z.B. von Nied-Menninger  [51] oder Gruenberg  [27]. Eine technische Umsetzung 
mit nennenswerten Stückzahlen ist jedoch bis heute nicht geglückt. 
1.2  Ziel der Arbeit 
Aus dem beschriebenen Stand der Technik geht hervor, dass mit der Closed-Center-Lenkung 
ein energiesparendes Konzept gegeben ist, welches auf dem Papier den Anforderungen an 
zukünftige Lenksysteme gerecht wird. Als entscheidendes und gleichzeitig zu überprüfendes 
Kriterium für die Realisierbarkeit der Lenkung wird die mittlere Leistungsaufnahme im Fahr-
zeug angesehen.  
Das Ziel der vorliegenden Arbeit ist daher die Ermittlung der Leistungsaufnahme eines CC-
Lenksystems für Personenkraftwagen und die Erschließung von Potenzialen zur Optimierung 
der Leistungsaufnahme. Dabei sind die Anforderungen, die an zukünftige Lenksysteme ge-
stellt werden, insoweit zu erfüllen, dass die funktionellen Freiheitsgrade und die erforderli-
chen Maximalleistungen prinzipiell zur Verfügung stehen. Für das Vorgehen sind die techni-
schen Randbedingungen zu berücksichtigen, die sich aus dem Einsatz im Fahrzeug ergeben. 
Als Basis für die Untersuchungen wird das Lenksystem eines Mittelklassefahrzeugs, eines 
BMW der Baureihe E46, ausgewählt. Das Lenksystem entspricht in seiner Ausgangsleistung 
den Anforderungen, die mit einer am Fachgebiet bereits vorhandenen Aktorik zur Aufbrin-
gung von Zahnstangenkräften abgedeckt werden können. Die vorhandene OC-Lenkung des 
Fahrzeugs soll als Ausgangspunkt für die Auslegung der CC-Lenkung dienen. Darüber hinaus 
ist das OC-Lenksystem im Verlauf der Arbeit in gleicher Weise wie das zu entwickelnde CC-
Lenksystem zu analysieren. Ein Ziel der Arbeit ist daher auch die Untersuchung der OC-
Lenkung mit Hilfe der entwickelten Methoden, um Verlustleistungsquellen zu quantifizieren 
und mögliche Optimierungspotenziale aufzuzeigen. 
 
In Kapitel  2 wird zum Verständnis der Zusammenhänge eine Systembeschreibung der OC-
Lenkung und der CC-Lenkung gegeben. Im Anschluss werden verschiedene mögliche Alter-
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nativen der Druckversorgung der CC-Lenkung vorgestellt. In diesem Zusammenhang werden 
Regelstrategien diskutiert, mit denen der konstante Versorgungsdruck eingestellt werden 
kann. Kapitel  4 befasst sich mit den besonderen Gegebenheiten, die bei der Auslegung eines 
CC-Lenksystems zu berücksichtigen sind und beschreibt einen geeigneten Berechnungsgang. 
Die Modellierung der in beiden Lenksystemen ablaufenden physikalischen Vorgänge ist we-
sentlich für das Verständnis der Wirkzusammenhänge. Kapitel  5 beschreibt daher die Model-
lierungsansätze, die zur Simulation des Leistungsbedarfs für beide Lenksysteme gewählt wer-
den. Auch wird hier ein Modell zur Simulation der Radkräfte vorgestellt. Über die Radkräfte 
hinaus sind zur Simulation realistischer Leistungsumsätze weitere Eingangsgrößen mit defi-
niertem Verlauf erforderlich. Diese Größen werden in Fahrzyklen zusammengefasst, die in 
Kapitel 6 beschrieben sind. 
In Kapitel  7 werden die verschiedenen Alternativen der Druckversorgung mit Hilfe der ent-
wickelten Werkzeuge untersucht und bewertet. Ergebnis dieser Bewertung ist das Konzept 
einer sauggeregelten Radialkolbenpumpe, die Gegenstand der experimentellen Untersuchun-
gen des CC-Lenksystems ist. Die Beschreibung des hierfür benötigten Prüfstandes erfolgt in 
Kapitel  8. In Kapitel  9 werden schließlich Kennfeldmessungen der sauggeregelten 
Radialkolbenpumpe vorgestellt. Sie sind die Basis für eine Verfeinerung der bereits zuvor 
entwickelten Modellannahmen. Eine ausreichend genaue Vorhersage des Betriebsverhaltens 
soll somit ermöglicht werden. Die abschließende Bewertung der Mess- und 
Simulationsergebnisse erfolgt in Kapitel  10. 
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2  Systembeschreibung 
In den folgenden Kapiteln wird eine Beschreibung der beiden Hydraulikkonzepte Open-
Center und Closed-Center im Hinblick auf den Einsatz in Pkw-Lenkhilfesystemen gegeben. 
Über die Beschreibung der Funktion hinaus wird auf die wichtigsten Verlustquellen und 
Maßnahmen zur Minderung des Leistungsbedarfs eingegangen.  
2.1  Konventionelle hydraulische OC-Lenkungen 
Die konventionelle Hydrolenkung stellt ein Konstantstromsystem mit einer hydraulischen 
Widerstandssteuerung dar. Im Pkw-Bereich haben sich zwei Bauformen durchgesetzt, die sich 
durch die Ausführung des Lenkgetriebes unterscheiden. Zum einen ist die Kugelmutter-
Hydrolenkung zu nennen, die vornehmlich in schweren Fahrzeugen verbaut wird. Aufgrund 
des hohen Gewichts sowie der hohen Kosten verschwindet diese Bauform jedoch mehr und 
mehr vom Markt. Für eine Beschreibung der Kugelmutter-Hydrolenkung wird auf Stoll  [65] 
verwiesen. Preisgünstiger und leichter sind Zahnstangen-Hydrolenkungen, die sich in den 



































Bild  2.1 Open-Center-Lenksystem mit direkt angetriebener Pumpe 
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Bild  2.1 zeigt die schematische Darstellung eines solchen Lenksystems, bestehend aus einer 
direkt angetriebenen Konstantpumpe mit Stromregel- und Druckbegrenzungsventil, der 
Druckleitung mit Druckschlauch und einem Lenkgetriebe einschließlich des Open-Center-
Lenkventils und des Lenkzylinders. In der Rücklaufleitung sind zur Konditionierung des Flu-
ids ein Kühler und ein Filterelement angeordnet. 
Die Pumpe fördert einen der Pumpendrehzahl nPu annähernd proportionalen Volumenstrom 
QPu, der im stromab gelegenen Drei-Wege-Stromregelventil in zwei Volumenströme aufge-
teilt wird. Der Systemvolumenstrom Qsys wird vom Stromregelventil konstant gehalten. Da 
die Konstantpumpe ab einer definierten Grenzdrehzahl einen höheren Volumenstrom fördert, 
muss der über den Nennvolumenstrom hinaus geförderte Anteil QRv intern zur Saugseite zu-
rückgeführt werden. Der Druckschlauch hat neben der mechanischen Entkopplung von Pum-
pe und Lenkgetriebe die besondere Aufgabe der Minderung von Druckpulsationen.  
Die Lenksäule ist über ein Ritzel an die Zahnstange und damit an die Kolbenstange des Lenk-
zylinders mechanisch gekoppelt. In ihr ist auch das mechanisch angesteuerte Lenkventil in-
tegriert, dass bei den heutigen Zahnstangenlenkungen meist als Drehschieberventil ausgeführt 
wird. Schieber und Hülse des Ventils sind über einen Torsionsstab, der im Momentenfluss der 
Lenksäule liegt, miteinander verbunden. Beim Einlenken entsteht aufgrund der am Rad wir-
kenden Reaktionskräfte ein Drehmoment MH in der Lenksäule. Aufgrund dieses Drehmo-
ments werden beim Einlenken der Torsionsstab und somit der Ventilschieber gegenüber der 
Ventilhülse verdreht und das Ventil stetig aus seiner Neutralstellung bewegt. Mit der stetigen 
Steuerung des Volumenstroms in die rechte oder die linke Kammer des Lenkzylinders ent-
steht ein Differenzdruck ∆pKb, der über die Kolbenfläche AKb in eine unterstützende Kraft an 
der Zahnstange gewandelt wird. 
Der Zusammenhang zwischen dem 
Lenkmoment MH und der hydraulisch 
erzeugten Kraft FKb,hyd wird mit der Lenk-
ventilkennlinie beschrieben. Diese stellt 
das wichtigste Auslegungskriterium für 
die Charakteristik der Lenkunterstützung 
dar. Bei der Auslegung des Ventils ist der 
Zielkonflikt zwischen hoher Lenkunter-
stützung bei langsamer Fahrt und 
niedriger Lenkunterstützung bei schneller 
Fahrt zu lösen. Gelingt die Auslegung, so 
bekommt der Fahrer eine präzise 
Rückmeldung im Lenkrad, wann der von 
ihm eingeleitete Lenkvorgang zu einer 
entsprechenden Reaktion des Fahrzeugs 
führt. 
Bild  2.2 zeigt die gemessene Lenkventilkennlinie (rot) für einen typischen Lenkvorgang. Dar-


















Bild  2.2 Gemessene Lenkventilkennlinie einer 
konventionellen Hydrolenkung 
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moment MH. Die grüne Linie zeigt eine Ventilkennlinie, die anhand weiterer Messungen i-
dentifiziert wurde. Charakteristisch ist der sehr flache Verlauf der Kennlinie um den Null-
punkt. Folglich wird bei kleinen Lenkmomenten nur eine geringe hydraulische Unterstützung 
gewährt. Mit zunehmendem Lenkmoment steigt die Unterstützung stark an, was z.B. beim 
Parkieren zu einer erwünschten hohen Lenkunterstützung führt. 
Regelungstechnisch gesehen stellt die hydraulische Lenkhilfe eine Hilfsregelung dar. Beim 
Ausfall der hydraulischen Energie bleibt das System stabil und weist Notbetriebseigenschaf-
ten auf. Bild  2.3 zeigt das stark vereinfachte Blockschaltbild des Unterstützungsmechanismus 
der  Zahnstangen-Hydrolenkung. 
Aus der Darstellung geht hervor, dass beim Ausfall der hydraulischen Energie kein Volumen-
strom QLz in die Leitungen des Lenkzylinders gesteuert und somit auch kein hydraulischer 
Unterstützungsdruck im Lenkzylinder aufgebaut werden kann. Die Rückführung wird in die-
sem Fall unterbrochen und das Lenkmoment steigt an.  
Unter dem Gesichtspunkt der Leistungsaufnahme betrachtet, weist das Prinzip der Open-
Center-Lenkung entscheidende Nachteile auf. Die Ursache ist der konstante Volumenstrom, 
der eine bedarfsorientierte Leistungsaufnahme verhindert. Da die Komponenten des Lenksys-
tems permanent durchflossen werden und Druckverluste verursachen, wird schon bei Gerade-
ausfahrt eine hydraulische Blindleistung erzeugt. In diesem Zusammenhang sind auch die 
Auslegungskriterien der Pumpe zu betrachten. Die Auslegung des Verdrängungsvolumens der 
Pumpe richtet sich nach dem Lenkvolumenstrom, der für das Lenken mit einer maximalen 
Lenkgeschwindigkeit von über 1000 °/s erforderlich ist. Die Pumpe eines Mittelklassefahr-
zeugs muss somit bereits bei erhöhter Leerlaufdrehzahl des Verbrennungsmotors etwa acht 
Liter pro Minute fördern. Da es sich bei den ausgeführten Pumpen meist um doppelhubige 
Flügelzellenpumpen mit einem konstanten Verdrängungsvolumen handelt  [65], fördert die 
Pumpe bis zum Stromregelventil ab einer gewissen Grenzdrehzahl einen höheren Volumen-
strom, als es der Auslegungsfall vorschreibt. Der Druck, gegen den die Pumpe diesen Volu-
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Bild  2.3 Blockschaltbild des Regelkreises einer konventionellen Zahnstangen-Hydrolenkung 
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System. In seiner Höhe kann der permanente Druckverlust bis zu 15 bar betragen, wobei eine 
deutliche Abhängigkeit von der Zähigkeit des Fluids besteht. 
Eine besondere Bedeutung im Hinblick auf die Feinabstimmung eines Lenksystems kommt 
dem in der Druckleitung angeordneten Dehnschlauch zu. In ihm sind besondere Elemente zur 
Minderung von Druckpulsationen angeordnet. Wie Messungen von Brunn  [14] zeigen, verur-
sachen diese einen Druckverlust, der je nach Güte der Pumpe und dem gewünschten Maß der 
Geräuschminderung bis zu 5 bar beträgt. Im Hinblick auf die Dämpfungsfunktion muss der 
Dehnschlauch darüber hinaus besonders weich ausgeführt werden. Die Steifigkeit der Druck-
leitung fällt daher enorm ab und Brunn  [14] zeigt durch Messung und Simulation, dass der 
Ersatzkompressionsmodul des Systems gegenüber dem einer metallischen Rohrleitung auf ein 
Achtel absinken kann. Folglich bedarf es beim schnellen Einlenken, d.h. beim plötzlichen 
Auslenken des Lenkventils, der achtfachen Zeit, bis der erforderliche Unterstützungsdruck im 
Lenkzylinder aufgebaut wird. Die Folge des zu langsamen Druckaufbaus ist schließlich eine 
"Verhärtung" des Lenkrads. Soll der Druckaufbau in der weichen Druckleitung beschleunigt 
werden, so bedarf es eines höheren Pumpenvolumenstroms. Die Maßnahmen zur Geräusch-
minderung erfordern daher bei der Auslegung des Lenksystems sowohl die Berücksichtigung 
des Druckverlustes als auch eine entsprechende Dimensionierung des Verdrängungsvolumens 
der Pumpe. 
Ein  weiterer Aspekt, der ebenfalls 
das Ansprechverhalten der Lenkung 
und die Verlustleistung betrifft, ist der 
Staudruck des Lenkventils. Bild  2.4 
zeigt den Querschnitt eines Dreh-
schieberventils mit dem innen liegen-
den Ventilschieber und der umschlie-
ßenden Hülse in Neutralstellung. Das 
Ventil wurde von Weber  [71] in Si-
mulationen hinsichtlich der Druckver-
luste und der Dynamik des Druckauf-
baus untersucht. Die Geometrie der 
Strömungskanten zeigt, dass das vom 
Anschluss P zufließende Fluid auf 
seinem Weg durch das Ventil drei 
Steuerkanten passiert. Die Durchflussquerschnitte an den Steuerkanten vom Druckraum der 
Arbeitsanschlüsse A und B zum Tank T sind wesentlich enger ausgeführt als der Durchfluss-
querschnitt der stromauf gelegenen Steuerkanten, welche die Druckräume A und B vom 
Druckanschluss P trennen. Die engen Strömungsquerschnitte am Tankanschluss gewährleis-
ten beim Einlenken einen gleichmäßigen Aufbau des Differenzdrucks im Lenkzylinder. Dies 
zeigt die Analyse der Kammerdruckverläufe in Kapitel  5.2, wonach sich schon bei kleinen 
Lenkmomenten der Druck in der unbelasteten Zylinderkammer erhöht. Ein zu schneller 
Druckaufbau in der belasteten Zylinderkammer kann somit kompensiert werden, so dass der 










Bild  2.4 Schnitt durch das Open-Center-Lenkventil 
einer konventionellen Hydrolenkung  [71] 
11 
führt in der Neutralstellung zu einem Druckverlust von 3 bis 6 bar und damit zu einer erhöh-
ten Verlustleistung von 40 bis 80 Watt.  
Weitere Maßnahmen zur Verbesserung von Lenkgefühl und Geräuschverhalten können in der 
Rücklaufleitung vorgenommen werden. Meist führen diese Maßnahmen aber ebenfalls zu 
zusätzlichen Druckverlusten. 
Die beschriebenen Ursachen für Druckverluste und die Notwendigkeit zur Überdimensionie-
rung zeigen einerseits, dass die Leistungsaufnahme von konventionellen OC-Lenksystemen 
keinesfalls bedarfsgerecht erfolgt. Andererseits ist das Wirkprinzip sehr gut zur Regelung 
einer definierten Lenkunterstützung geeignet, da die Regelung des Differenzdrucks an den 
permanent durchströmten Steuerquerschnitten des Lenkventils stetig erfolgen kann. Zur wei-
teren Verbesserung des Lenkverhaltens und der fühlbaren Rückmeldung können noch zusätz-
liche elektrohydraulische Systeme beitragen, die z.B. die Lenkunterstützung in Abhängigkeit 
von der Fahrgeschwindigkeit regeln. Hierzu bieten unterschiedliche Hersteller Systeme an, 
die z.B. von Stoll  [65] oder ZF  [75] beschrieben werden.  
Aufgrund der Vorteile des Open-Center-Prinzips im Hinblick auf die Regelung des richtigen 
Lenkradmoments und der hohen Energiedichte sind die OC-Lenksysteme vor allem in Fahr-
zeugen mit hohen Achslasten heute immer noch marktfähig. Folglich wird unter Beibehaltung 
des Wirkprinzips an der Minderung der Verluste gearbeitet. Einen Ansatz hierfür bieten elekt-
rohydraulische Lenksysteme mit einer elektrisch angetriebenen Pumpe. Aufgrund des hohen 
elektrischen Leistungsbedarfs beim Einlenken ist die maximale Lenkleistung jedoch auf Fahr-
zeuge mit kleinen und mittleren Achs-
lasten beschränkt. 
Eine weitere Möglichkeit zur Redukti-
on der Leistungsaufnahme besteht in 
der Reduktion des Systemvolumen-
stroms über eine elektrohydraulische 
Ansteuerung des Stromregelventils. 
Bild  2.5 zeigt ein Beispiel für eine sol-
ches System, wie es z.B. von Lauth 
et.al.  [35] vorgestellt wird. Ein Drei-
Wege-Stromregelventil, das nach dem 
Prinzip einer Druckwaage mit dem 
Druckabfall an der Hauptstromdrossel 
arbeitet, wird durch ein Bypassventil 
ergänzt. Ist das Bypassventil geschlos-
sen, so arbeitet das System wie ein 
konventioneller Stromregler, jedoch 
mit einem sehr viel kleineren Regelvo-
lumenstrom. Sobald das elektrohydraulische Bypassventil öffnet, sinkt der Druckverlust an 
der Hauptstromdrossel, der Stromregler schließt und der insgesamt geförderte Volumenstrom 
















Bild  2.5 Elektrohydraulisch angesteuerter Strom-
regler  [35] 
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20% des maximalen Regelstroms herabsetzen. Die Leistungsaufnahme der Pumpe kann nach 
Lauth et al.  [35] somit auf 50% des Wertes einer konventionellen Pumpe reduziert werden. 
Das System kann in seiner Funktion auf elektronischem Wege mit beliebigen Signalen ver-
knüpft werden. Als mögliche Eingangssignale einer Regelstrategie sind in Bild  2.5 der Lenk-
winkel δ, die Lenkgeschwindigkeit d(δ)/dt und die Fahrgeschwindigkeit v dargestellt. Ein 
unveränderter Nachteil des beschriebenen Systems ist die Tatsache, dass die Pumpe intern den 
gleichen Volumenstrom QPu fördert wie bei einem konventionellen System. 
2.2  Elektrohydraulische CC-Lenkungen 
Ganz im Gegensatz zu den verlustbehafteten OC-Lenkungen steht das Prinzip der Closed-
Center-Lenkung. Bild  2.6 zeigt eine einfache Ausführung, wie sie von Schnelle  [60] vorge-
schlagen wird und anhand der die Funktionsweise erläutert werden soll. 
Eine Konstantpumpe wird über einen Elektromotor angetrieben und fördert einen Volumen-
strom, mit dem ein vorgespannter Hydraulikspeicher auf einen bestimmten Systemdruck auf-
geladen wird. Der Systemdruck im Speicher ist in jedem Fall höher als der maximale im 
Lenkzylinder benötigte Lenkdifferenzdruck. Vorzugsweise erfolgt die Ansteuerung der Pum-
pe mit einem Zwei-Punkt-Regler, d.h. der Systemdruck wird zwischen einem Minimum und 
einem Maximum gehalten. Sinkt der Druck unter das vorgeschriebene Minimum, so schaltet 
die Pumpe ein und fördert so lange, bis der Maximaldruck erreicht ist. Zum Messen der Ein- 
und Ausschaltdrücke und zum Schalten der Pumpe ist am Speicher ein Druckschalter vorge-
sehen. Das Rückschlagventil stromauf des Speichers verhindert einen Rückfluss der unter 





























Bild  2.6 Closed-Center-Lenksystem nach Schnelle  [60] 
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hohem Druck stehenden Flüssigkeit vom Speicher in die gestoppte Pumpe. Das mechanische 
CC-Lenkventil ist wie beim OC-System als Drehschieberventil ausgeführt. Schieber und Hül-
se sind über einen Drehstab miteinander verbunden. Beim Einlenken wird das Lenkventil aus 
seiner Neutralstellung bewegt und im Lenkzylinder baut sich ein unterstützender 
Lenkdifferenzdruck auf. 
Während des Lenkvorgangs fließt - im Idealfall - ausschließlich das vom Kolben verdrängte 
Volumen vom Speicher in die druckbelastete Kammer des Lenkzylinders. Die im Speicher 
enthaltene hydraulische Energie wird demzufolge bedarfsgerecht in eine Lenkunterstützung 
gewandelt. 
Das beschriebene System zeigt die 
Arbeitsweise eines CC-Lenksystems; 
jedoch weist es erhebliche Nachteile 
auf. So ist es fraglich, ob sich das me-
chanische Drehschieberventil in der 
Praxis bewährt. Weber  [71] hat ein 
solches Ventil ausgelegt, in Simulatio-
nen den Druckaufbau im Lenkzylinder 
berechnet und die Ergebnisse einem 
OC-Lenksystem gegenüber gestellt. 
Den Schnitt durch das CC-Ventil zeigt 
Bild  2.7. Wie die Schrägungen der 
Schieberkanten vom Druckanschluss P 
zu den Kammern der Arbeitsanschlüsse 
A und B zeigen, bedarf es beim Ver-
drehen von Schieber und Hülse eines 
stetigen Öffnens und Schließens der sehr kleinen Durchflussquerschnitte. Diese Geometrie, 
die in der Längsachse des Schiebers weitere Besonderheiten aufweist, erlaubt für langsame 
Lenkbewegungen eine akzeptable Einstellung des Lenkdifferenzdrucks. Bei schnellem Ein-
lenken kommt es jedoch wegen der hohen Volumenströme zu hohen Druckgradienten an den 
Steuerkanten zwischen dem Druckanschluss und den Arbeitskammern des Lenkzylinders. Die 
Ventilkennlinie ist daher stark von der Lenkgeschwindigkeit und vom Volumenstrom abhän-
gig. Die Untersuchungen von Weber  [71] zeigen weiterhin, dass sich das gewünschte Verhal-
ten des CC-Lenkventils umso besser erreichen lässt, je kleiner die Überdeckung der Steuer-
kanten gewählt wird, d.h. je mehr das Ventil einem OC-Lenkventil gleicht. Hiermit steigt 
allerdings der interne Leckagevolumenstrom und der Vorteil eines CC-Lenksystems geht 
schnell verloren. 
Es ist daher festzustellen, dass ein mechanisches CC-Lenkventil, abgeleitet vom Design eines 
konventionellen Drehschieberventils, entweder eine unzureichende Ventilcharakteristik oder 
zu hohe Leckagen aufweist. Für den Aufbau eines zu untersuchenden CC-Lenksystems wird 
daher der folgende Ansatz vorgegeben: Um den Zielkonflikt zwischen Ventilcharakteristik 









Bild  2.7 Schnitt durch das von Weber  [71] vorge-
schlagene Drehschieberventil einer CC-Lenkung  
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drucks" und "Minimierung der internen Leckage" baulich voneinander getrennt. Um die not-
wendigen Freiheitsgrade für eine von der Lenkgeschwindigkeit abhängige Regelung des Dif-
ferenzdrucks zu schaffen, werden zwei elektrohydraulische Ventile in der Druckleitung ange-
ordnet. Das stromauf des Lenkventils gelegene Freigabeventil ist als Sitzventil ausgeführt und 
erlaubt es, den Speicher vollständig vom Lenkventil zu trennen. Bild  2.8 zeigt das so aufge-
baute Lenksystem, wobei die Druckversorgung gegenüber dem System in Bild  2.6 verändert 
wurde.   
Das Freigabeventil wird über ein pulsweitenmoduliertes Signal angesteuert. Auf diese Weise 
kann mit dem diskret öffnenden Ventil der Volumenstrom nahezu kontinuierlich geregelt 
werden. Das Lenkventil ist als Schieberventil mit Nullüberdeckung ausgeführt. Es weist zwar 
einerseits einen hohen Leckagevolumenstrom auf, andererseits ist der Differenzdruck wegen 
des empfindlichen Ansprechverhaltens aber besser regelbar als mit einem Ventil mit hoher 
Kolbenüberdeckung oder mit einem Sitzventil. Die Ansteuerung des Freigabeventils erfolgt 
derart, dass bei Geradeausfahrt stets ein kleiner Volumenstrom von etwa 0,1 l/min durch das 
Lenkventil fließt und der Druck am Druckanschluss pP,Lv deutlich unter dem Systemdruck im 
Speicher psys und andererseits deutlich über dem Rücklaufdruck pT,Lv liegt. Mit dem zur Ver-































Bild  2.8 Closed-Center-Lenksystem mit elektrohydraulischen Ventilen 
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bei einem vollständigen Trennen des Lenkventils bei Geradeausfahrt wäre dies nicht möglich. 
Diese Maßnahme, den Druck am Lenkventil pP,Lv durch eine kleine, künstlich erzeugte Le-
ckage hoch zu halten, verbessert das Lenkgefühl deutlich gegenüber einem diskret arbeiten-
den Freigabeventil, welches beim Einlenken sprunghaft öffnet. 
Die Größen, die die Öffnungsdauer des Freigabeventils bestimmen, sind der Systemdruck psys, 
die Lenkwinkelgeschwindigkeit d(δH/dt) und das Lenkmoment MH. Die folgende Grafik zeigt 
die Logik der Freigabefunktion im Blockschaltbild, wie sie auch in den experimentellen Un-
tersuchungen verwendet wird. 
Der Systemdruck kann bei fahrgeschwindigkeitsabhängiger Regelung (s.u.) stark schwanken. 
Soll der Leckagevolumenstrom bei Geradeausfahrt nahezu konstant gehalten werden, so muss 
daher die Öffnung R des Freigabeventils an den Druck angepasst werden. Bei sinkendem 
Systemdruck sinkt auch die treibende Druckdifferenz für den Leckagevolumenstrom und das 
Freigabeventil muss folglich weiter geöffnet werden. Wie Bild  2.9 zeigt, wird hierfür ein line-
arer Ansatz gewählt. Ebenfalls mit einem linearen Ansatz erfolgt die Anpassung der Ventil-
öffnung an die Lenkgeschwindigkeit d(δH)/dt und an das Lenkmoment MH. Beide Größen 
bestimmen den Volumenstrombedarf der Lenkdifferenzdruckregelung und müssen daher in 
der Freigabefunktion berücksichtigt werden. Die entsprechende Vorschrift lautet dabei, dass 
jeweils das Maximum der gewichteten Lenkwinkelgeschwindigkeit oder des gewichteten 
Lenkmoments die Öffnung des Ventils bestimmen. Die Berechnungsvorschrift für die Ventil-
öffnung R lautet somit wie folgt: 
          %]100,R[R];sM,s[maxs)pp(R minMHHPsysmax,sys ∈⋅⋅δ+⋅−= δ&  
Diese Vorschrift beinhaltet auch eine Begrenzung des Eingangssignals des Pulsgenerators auf 
einen Minimalwert Rmin. Diese Grenze entspricht der minimalen Ventilöffnung, wie sie bei 
maximalem Systemdruck und Geradeausfahrt für die Aufrechterhaltung des Mindestvolumen-
stroms erforderlich ist. Die Wahl der Gewichtungsfaktoren sp, sd und sM erfolgt im Versuch, 
entscheidend sollte hierbei sein, ob die Hydraulik beim Einlenken sanft oder sprunghaft ein-


















Bild  2.9 Blockschaltbild der Logik der Freigabefunktion 
Gl.  2.1
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als Kehrwerte jener Grenzwerte aufgefasst werden, bei denen die Ventilöffnung R gerade 
100% erreicht.  
Da das Lenkventil elektrisch angesteu-
ert wird, bedarf es einer Regelungsvor-
schrift, in der sich das gewünschte 
Lenkverhalten ausdrückt. Wie auch bei 
der OC-Lenkung wird dieses Verhalten 
durch die Ventilkennlinie beschrieben, 
in welcher der Lenkdifferenzdruck 
über dem Lenkmoment aufgetragen ist. 
Bild  2.10 zeigt eine für das CC-
Lenksystem entworfene Kennlinie so-
wie zum Vergleich die messtechnisch 
ermittelte Kennlinie des OC-
Lenkventils. Gegenüber der OC-
Kennlinie weist die CC-Kennlinie eine 
geringere Steigung auf, auch ist die 
Steigung im Bereich höherer Lenkdifferenzdrücke von mehr als 20 bar konstant. Diese Ab-
weichungen von der OC-Kennlinie wurden bewusst gewählt, da so die Lenkmomentregelung 
deutlich vereinfacht werden kann: Zieht man die OC-Kennlinie zur Regelung des Lenkdiffe-
renzdrucks heran, dann führen bei hohem Lenkmoment selbst geringe Schwankungen des 
Lenkmomentsignals zu hohen Gradienten in der Sollwertvorgabe des Lenkdifferenzdrucks. 
Gleiches gilt für schnelle Lenkbewegungen. Als Folge wird die Dynamik des elektrohydrauli-
schen Lenkventils sehr schnell ausgereizt und es kommt zu einem erheblichen Phasenverzug 
im Regelkreis. Dies schränkt die Regelgüte ein und kann sogar zur Instabilität führen. 
Bild  2.11 zeigt in einer vereinfachten Darstellung den Druckregelkreis einer CC-Lenkung. 
Die Rückführung zur Regelung der Lenkunterstützung erfolgt im Gegensatz zur OC-Lenkung 
nicht mehr über den mechanischen Lenkstrang, sondern über die Messung des Lenkdifferenz-
drucks ∆pKb. Nur so ist es möglich, die gewünschte Lenkcharakteristik in Form der Sollwert-
kennlinie in den Prozessrechner zu integrieren. Das Verzögerungsglied zweiter Ordnung be-












































Bild  2.11 Regelkreis des Druckaufbaus im elektrohydraulischen Closed-Center-Lenksystem 
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schreibt die Dynamik des Ventilschiebers. Je höher die Dynamik des Regelventils ist, umso 
besser gelingt die Regelung des Differenzdrucks bei hohen Gradienten der Lenkgeschwindig-
keit und der Lenklast. Die Darstellung der Kennlinie in Bild  2.11 deutet die Möglichkeit an, 
die Kennlinie der Fahrsituation anzupassen.  
Gegenüber dem in Bild  2.6 gezeigten Lenksystem stellt Bild  2.8 eine wesentlich aufwändige-
re Druckversorgung dar. Sie besteht aus einer direkt angetriebenen, sauggeregelten Pumpe mit 
einem Bypassventil. Dieses Bypassventil ist erforderlich, da der Förderstrom der direkt ange-
triebenen Pumpe mit Hilfe der Saugdrossel nicht bis auf null geregelt werden kann. Im Be-
trieb schließt das Ventil zu Beginn jedes Ladevorgangs und öffnet nachdem der maximale 
Systemdruck erreicht ist. Gleichzeitig wird die Saugdrossel so angesteuert, dass die maximale 
Leistungsaufnahme der Pumpe die Leistung im Auslegungsfall nicht überschreitet. Eine de-
taillierte Beschreibung dieses Leistungsreglers erfolgt in Kapitel  3.2. Die Konfiguration der 
Druckversorgung geht aus den in Kapitel  3 vorgestellten Konzepten als eine der Bestkonfigu-
rationen hervor und wird dort im Detail beschrieben. 
Ein weiteres besonderes Merkmal des vorgeschlagenen Lenksystems in Bild  2.8 ist der zweite 
Speicher. Er wird benötigt, wenn der Speicherdruck in Abhängigkeit von der Fahrgeschwin-
digkeit eingestellt werden soll. Diese Möglichkeit kann genutzt werden, da mit zunehmender 
Fahrgeschwindigkeit die von den Rädern rückwirkenden Kräfte in der Lenkkinematik kleiner 
werden. Mit den Kräften sinkt auch der erforderliche Lenkdifferenzdruck und es ist nicht 
mehr notwendig, den Speicher auf den maximalen Systemdruck zu laden. 
Bild  2.12 zeigt die dimensionslose 
Ladekurve eines Hydrospeichers und 
erklärt, weshalb für die Absenkung des 
Systemdrucks ein zweiter Speicher 
benötigt wird. Dargestellt wird das 
Verhältnis von gespeichertem Arbeits-
volumen und Speichervolumen über 
dem Verhältnis von Systemdruck und 
Vorspanndruck. Aus der Grafik geht 
hervor, dass der Speicher bis zum dop-
pelten Vorspanndruck etwa die Hälfte 
seines Gesamtvolumens abgibt. Da für 
die Speicherung hydraulischer Energie 
im CC-Lenksystem ein hohes Arbeits-
volumen gewünscht wird, sollte der 
Vorspanndruck daher möglichst knapp unter dem minimalen Systemdruck liegen. Sinkt der 
Systemdruck jedoch unter den Vorspanndruck, dann ist die Speicherung von hydraulischer 
Energie nicht mehr möglich und die Speichermembran liegt vollständig an der Speicherwan-
dung an. Für den Betrieb des Lenksystems bei niedriger Fahrgeschwindigkeit und hohen 
Kräften bedeutet dies, dass der Vorspanndruck möglichst hoch zu wählen ist und eine Absen-
kung des Systemdrucks nur möglich ist, wenn ein zweiter Speicher mit einem niedrigeren 















Bild  2.12 Dimensionslose isotherme Ladekurve 
eines Hydrospeichers  [59] 
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Vorspanndruck an das System angekoppelt wird. Mit dieser Anordnung, eines Speichers mit 
hohem Vorspanndruck pSp,HD und eines weiteren mit niedrigem Vorspanndruck pSp,ND, steht 
schließlich im gesamten Druckbereich ausreichend hydraulische Energie zur Verfügung. 
Bild  2.13 zeigt für unterschiedliche 
Fahrzyklen den am Hardware-in-the-
Loop-Prüfstand gemessenen Lenk-
differenzdruck ∆pKb über der  Fahr-
geschwindigkeit vp. Die Zahnstan-
genkraft wurde hierbei mit Hilfe des 
in Kapitel  5.4 vorgestellten Radkräf-
temodells berechnet und über eine 
hydraulische Aktorik an der 
Zahnstange des Lenksystems aufge-
bracht. Die gestrichelte Linie in Bild 
 2.13 stellt eine festgelegte Grenz-
kurve des maximalen Lenkdiffe-
renzdrucks dar. Die um 20 bar dar-
über liegende blaue Grenzkurve 
repräsentiert den Verlauf des erfor-
derlichen Systemdrucks im Speicher. 
Der Verlauf wurde anhand der unte-
ren Grenzkurve und unter der Annahme eines Druckverlustes im Lenkventil von bis zu 20 bar 
festgelegt. Für Parkiervorgänge und extreme Radkräfte, die bei sehr niedriger Fahrge-
schwindigkeit auftreten, wird der erforderliche Lenkdifferenzdruck auf das nach der Ausle-
gung erforderliche Maximum von 100 bar angehoben. Die vier über der Grenzkurve des Sys-
temdrucks liegenden Druckstufen entsprechen den Druckbereichen, die je nach der Fahrge-
schwindigkeit mit Hilfe des Zwei-Punkt-Reglers einzustellen sind. Dabei ist natürlich erlaubt, 
dass der Systemdruck auch größer ist, als es die Druckstufen vorschreiben, z.B. wenn be-
schleunigt wird und der Systemdruck noch nicht durch einen Bedarfsvolumenstrom abgebaut 
wurde. 
 




























Bild  2.13 Lenkdifferenzdruck und Speicherdruckstufen 
bei geschwindigkeitsabhängiger Regelung des System-
drucks  
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3  Konzepte der Druckversorgung des CC-Lenksystems 
Die technische Machbarkeit des CC-Lenksystems hängt insbesondere von der Wahl einer 
geeigneten Druckversorgung ab. Die Druckversorgung umfasst neben der Pumpe auch die 
entsprechende Ansteuerung zur bedarfsgerechten Energieversorgung. Im Automobilbereich 
stehen für die unterschiedlichsten Anwendungen verschiedene Pumpenbauarten zur Verfü-
gung. Murrenhoff  [42] gibt hierzu einen Überblick der Einsatzbereiche und Pumpenbauarten 
im Kraftfahrzeug. Lauth et al.  [35] beschreiben konkret mögliche Einsatzfelder und Funkti-
onsweise von Flügelzellen-, Zahnrad- und Radialkolbenpumpen. Konstantdrucksysteme im 
Kraftfahrzeug werden z.B. von Citroën  [45] beschrieben. Aufgrund der Vielzahl verfügbarer 
Alternativen stellt sich die Frage nach der Pumpenbauart, die am besten für die CC-Lenkung 
geeignet ist. Antworten hierauf wurden im Rahmen einer Konzeptstudie  [8] erarbeitet, aus der 
Teilergebnisse in diesem Kapitel vorgestellt werden. 
Es wurde ein Bewertungsverfahren entwickelt, das eine systematische Vorgehensweise er-
laubt und somit sicherstellt, dass möglichst keine interessanten Varianten unbetrachtet blei-
ben. Als Voraussetzung hierfür wurden die beiden Funktionen der Druckversorgung 
• Druckerzeugung und  
• Förderstromregelung 
voneinander getrennt betrachtet. Die Funktion Druckerzeugung wird in erster Linie durch 
die Geometrie der Verdrängerräume, d.h. das Verdrängerprinzip, charakterisiert. Die Erfül-
lung der Funktion gewährleistet, dass hydraulische Energie in einer bestimmten Größenord-
nung zur Verfügung gestellt werden kann. Die zweite Funktionalität, die bedarfsgerechte 
Steuerung des Volumenstroms, ist eine zwingende Voraussetzung für den Einsatz einer 
Pumpe in einem CC-Lenksystem. Hierfür existiert eine Fülle von Maßnahmen. Diese können 
bauartspezifisch, wie z.B. die aktive Saugregelung, oder auch universeller Natur sein, wie z.B. 
die Variation der Pumpendrehzahl. Da der Hydrospeicher einen Energiepuffer darstellt, kann 
die Druckversorgung auch intermittierend, d.h. im "An/Aus-Betrieb" arbeiten. Folglich um-
fassen die Möglichkeiten der bedarfsgerechten Steuerung des Volumenstroms auch Lösungen 
mit einer Schaltkupplung. Alle Maßnahmen, die zur kontinuierlichen oder zur intermittieren-
den Steuerung des Volumenstroms eingesetzt werden können, wurden im Bewertungsverfah-
ren daher unter dem Begriff Pumpenantrieb zusammengefasst.  
Die klare begriffliche Trennung von Verdrängerprinzip und Pumpenantrieb ermöglicht eine 
systematische Vorgehensweise zur Findung einer geeigneten Konfiguration. Das durchgeführ-
te Bewertungsverfahren wird somit in folgende Schritte unterteilt: 
1. Merkmalsbeschreibung der Verdrängerprinzipien 
Die am Markt verfügbaren Verdrängerprinzipien werden hinsichtlich der folgenden 
Merkmale der CC-Lenkung beschrieben: 
• Druckbereich       (0 …160 bar) 
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• Drehzahlbereich des Verbrennungsmotors    (0… 7000 U/min) 
• Typische Baugröße / Verdrängungsvolumina (2…20 cm3) 
• Temperatur      (-40…130°C) 
• Weitere Merkmale: Geräusch / NVH ("Noise-Vibration-Harshness"); Wir-
kungsgrad; Verstellbarkeit Hubvolumen / Füllungsgrad; Mehrflutige Ausfüh-
rung; Verstelldynamik; Komplexität / Konstruktive Besonderheiten; Lebens-
dauer / Verschleißverhalten; Überlastcharakteristik; Anlaufverhalten; Be-
schreibung typischer Fehler in Form, Zeitverhalten und Ausprägung; Ausfall-
raten typischer Ausführungen nach NPRD95  [46]; Kosten; Marktpräsenz. 
In Klammern sind die vorab festgelegten Eckdaten für das CC-Lenksystem beschrie-
ben. Widersprechen die Eigenschaften einer Pumpenbauart nur einem dieser Kriterien 
in einer signifikanten Art und Weise, so wird das Verdrängerprinzip für weitergehende 
Betrachtungen ausgeschlossen. 
2. Bewertung einzelner Pumpenantriebe 
Die verschiedenen Maßnahmen zur Beeinflussung des Volumenstroms einer Pumpe 
werden jeweils in Verbindung mit einer generischen Konstantpumpe und im Hinblick 
auf den Einsatz in einer CC-Lenkung bewertet. Die Bewertung erfolgt insbesondere 
anhand der folgenden Kriterien: 
• Leistungsbereich der Pumpe 
• Leistungsbedarf der Verstellvorrichtung (Steuerleistung, Verluste) 
• Verstellbereich (Drehzahl, Hubvolumen, Füllungsgrad) 
• Regelbarkeit der Drehmomentaufnahme 
• Komplexität 
• Weitere Merkmale: Geräusch / NVH; Gewicht; Verfügbarkeit; Fehlersicheres 
Verhalten; Lebensdauer / Verschleißverhalten; Kosten; Marktpräsenz. 
3. Koppelung von Pumpenantrieben 
Alle möglichen Kombinationen von Pumpenantrieben werden in einer Koppelmatrix 
gegenübergestellt. Kombinationen, die keine stetige Volumenstromverstellung ge-
währleisten oder gegenüber einer anderen Kombination bei gleicher Funktionalität 
deutliche Nachteile aufweisen, werden aus dem Verfahren ausgeschlossen. 
4. Bewertung der Antriebskonfigurationen 
Die aus der Koppelung unter 3. hervorgegangenen Antriebskonfigurationen werden 
nach den unter 2. genannten Kriterien bewertet. 
5. Zuordnung geeigneter Pumpenbauarten 
Den unter 2. und 4. als realisierbar bewerteten Pumpenantrieben bzw. Antriebskombi-
nationen wird jeweils das am besten geeignete Verdrängerprinzip zugeordnet. 
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6. Auswahl der Konfigurationen zur Simulation der Leistungsaufnahme 
Alle Konfigurationen, die in den Bewertungen unter 2. und 4. alle Kriterien zumindest 
in neutraler Weise erfüllt haben, werden für Simulationsrechnungen zur Ermittlung 
der Leistungsaufnahme ausgewählt. Darüber hinaus werden Konfigurationen ausge-
wählt, die zwar zunächst ausgeschlossen wurden, deren Berechnungsergebnisse aber 
einen besonderen Erkenntnisgewinn versprechen.  
Mit dem beschriebenen Bewertungsverfahren, dessen Ablauf in Bild  3.1 schematisch darge-
stellt ist, wurden insgesamt zehn Konfigurationen der Druckversorgung ermittelt, die anhand 
von Simulationsrechnungen näher untersucht werden sollen. Diese zehn Konfigurationen 
werden in Kapitel  3.4 beschrieben. Die Simulationsergebnisse, welche für die Auswahl der 
Bestkonfigurationen maßgeblich sind, werden in Kapitel  7 vorgestellt. 
Wichtige Anforderungen an die Druckversorgung ergeben sich aus der Frage, wie der Druck 
im Speicher geregelt und wie die maximale Leistungsaufnahme der Pumpe begrenzt werden 
kann. Auf diese Fragestellungen wird in den folgenden zwei Abschnitten eingegangen. 
3.1 Varianten der Druckregelung 
Der Zweck der Ansteuerung der Druckversorgung ist die Regelung des Speicherdrucks psys, 
wobei zwischen verschiedenen Ansätzen zu unterscheiden ist, die in Bild  3.2 dargestellt wer-
den. Zum einen besteht die Möglichkeit einen kontinuierlich arbeitenden Druckregler einzu-
setzen, der ein konstantes Druckniveau im Speicher einstellt. Zum anderen kann die Ansteue-
Pumpenbauarten:
Verdrängerprinzipien (Kolben, Zahn, Flügel …)
Pumpenantriebe / Antriebselemente:
Alle Maßnahmen zur Veränderung von QPu
Vorauswahl: Beschreibung / Analyse / Bewertung
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Bild  3.1 Bewertungsverfahren zur Ermittlung der Bestkonfigurationen der Druckversorgung 
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rung mit Hilfe eines intermittierend arbeitenden Zwei-Punkt-Reglers erfolgen, bei dem die 
Pumpe nach Erreichen eines minimalen Systemdrucks einschaltet und so lange in den Spei-
cher fördert, bis ein maximaler Betriebsdruck erreicht ist. Eine weitere Möglichkeit der 
Druckregelung bietet die Kombination dieser Methoden, bei der dem kontinuierlich arbeiten-
den Regelkreis ein Sollwertsignal vorgegeben wird, welches entweder dem oberen oder dem 
unteren Schwellwert einer einzuhaltenden Druckspanne entspricht. Alle drei Varianten bieten 
die Möglichkeit, den Systemdruck anzupassen und z.B., wie in Kapitel  2.2 beschrieben, von 
der Fahrgeschwindigkeit abhängig zu machen. Bei den mit Zwei-Punkt-Regler arbeitenden 
Systemen B und C wird diese Variabilität durch eine in Stufen wechselnde Vorgabe des obe-
ren und des unteren Schwellwertes der Druckspanne erreicht.  
Die zu regelnden Strecken sind in allen drei Fällen die Pumpe, einschließlich des Pumpenan-
triebs bzw. ihrer Verstellvorrichtung, sowie der Speicher. Als Störgröße wirkt auf die Strecke 
der wechselnde Volumenstrombedarf QLv des Lenkventils, wobei das Vorzeichen dieses 
abfließenden Volumenstroms stets gleich ist. Bild  3.2 zeigt die schematische Darstellung des 
Druckregelkreises mit den beschriebenen Regelkreisstrukturen. Je nachdem welche Pumpen-
bauart verwendet werden soll, existieren weitere unterlagerte Regelkreise, die im Block Pum-
penantrieb/-verstellung enthalten sind. Da der Hydraulikspeicher zur Speicherung der hydrau-
lischen Energie eine gewisse Größe aufweist, sind die Druckänderungen, die infolge der Vo-
lumenentnahme oder auch beim Laden des Speichers auftreten, von begrenzter Dynamik. Das 















































Bild  3.2 Varianten der Druckregelung: A mit kontinuierlicher Sollwertvorgabe, B mit Zwei-
Punkt-Regler und C als Kombination aus A und B  
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man die Stabilität unterlagerter, schnellerer Regelkreise voraus, so zeigt die Regelstrecke mit 
der Stellgröße u als Eingang und dem Systemdruck psys als Ausgang ein globales I-Verhalten 
 [33]: Auf einen Eingangssprung der Stellgröße hin wird eine richtig ausgelegte Pumpe in 
jedem Fall zu einem stetigen Anstieg des Systemdrucks führen. Für solch ein Regelstrecken-
verhalten, bei dem bereits der offene Regelkreis ein I-Verhalten aufweist, ist im geschlosse-
nen Kreis ein PD-Regler einzusetzen  [24]. Das I-Verhalten der Regelstrecke sichert die stati-
onäre Genauigkeit des Regelkreises und es bedarf keiner weiteren Integration im Regler. 
Die vorgestellten Regelkreisstrukturen sind im Zusammenhang mit dem zur Verfügung ste-
henden Pumpenantrieb, d.h. den Maßnahmen zur Veränderung des Volumenstroms zu beur-
teilen. Soll eine Schaltkupplung zur Regelung des Systemdrucks eingesetzt werden, so schei-
den von den oben gezeigten Regelkreisen die Varianten A und C aus, da ein kontinuierliches 
Regeln mit einer diskontinuierlich arbeitenden Schaltkupplung nicht möglich ist. Ein weiterer 
Aspekt neben der stetigen Verstellbarkeit ist das minimale Verdrängungsvolumen, das sich 
mit einer Verstellvorrichtung erreichen lässt. So ist es zwar möglich, mit Hilfe einer Saug-
drosselung den Volumenstrom einer Pumpe stetig zu verändern, es bleibt aber stets ein kleiner 
Mindestvolumenstrom, den die Pumpe zur Schmierung und Kühlung braucht. In Bezug auf 
die oben dargestellten Regelkreise bedeutet dies, dass die Stellgröße α nach unten begrenzt 
ist. Sollte der Bedarfsvolumenstrom des Lenkventils QLv gleich null sein, dann wird z.B. der 
Druck im Regelkreis A stetig ansteigen, obwohl der Solldruck bereits erreicht ist. Es bedarf 
somit einer zusätzlichen Maßnahme, z.B. eines Bypassventils, um den Volumenstrom zum 
Speicher nach Erreichen des Solldrucks vollständig auf null zu reduzieren. Mit einer solchen 
Konfiguration des Pumpenantriebs (Saugdrossel und Bypassventil) ist eine Regelung des 
Drucks mit dem Regelkreis A zwar nicht mehr möglich, mit geringen Einschränkungen ge-
lingt aber die kontinuierliche Regelung des Systemdrucks nach Variante C. Diese Tatsache ist 
ein entscheidendes Kriterium im Hinblick auf die Regelung eines sanften An- und Auslaufens 
beim Ladevorgang oder auf die Begrenzung der maximalen Leistungsaufnahme bei hoher 
Motordrehzahl.  
Zusammenfassend werden in Tabelle 
 3.1 vier Stufen der Verstellbarkeit 
von Pumpen genannt und ihre prakti-
sche Eignung für die vorgestellten 
Regelkreisstrukturen bewertet. Zu-
sätzlich zu den beschriebenen Ver-
stellmöglichkeiten werden in der Ta-
belle auch mehrflutige Pumpen aufge-
führt, bei denen die einzelnen Verdrängerkammern über Schaltventile mit einem Bypass ver-
bunden werden können. Aufgrund der begrenzten Zahl von Verdrängerkammern sind diese 
Pumpen nur mit Einschränkungen für den Einsatz in Variante C geeignet.  
Als Ergebnis des Bewertungsverfahrens wurden die Möglichkeiten der Drehzahlregelung der 
Pumpe, z.B. durch einen Elektromotor oder ein stufenloses Getriebe, in der Auswahl der wei-
tergehend zu untersuchenden Konfigurationen nicht berücksichtigt.  
A B C
Stetig verstellbare Pumpe, 0 ≤ VPu ≤ VPu,max ? ? ?
Stetig verstellbare Pumpe, VPu,min < VPu ≤ VPu,max ? ? ?
Mehrflutige Pumpen ? ? (?)
Nicht verstellbare Pumpe ? ? ?
Variante
 
Tabelle  3.1 Stufen der Verstellbarkeit von Pumpen 
und geeignete Regelkreisstrukturen 
24 
Ein letzter zu beachtender Aspekt bei der Beurteilung der Varianten sind die volumetrischen 
Verluste, die besonders hoch sind, wenn die Pumpe gegen den hohen Betriebsdruck des Spei-
chers fördert. Beim Einsatz des Zwei-Punkt-Reglers der Varianten B und C kann während der 
Entladeperiode des Speichers die Pumpe auf Umgebungsdruck geschaltet werden und damit 
lastfrei drehen oder gar über eine Schaltkupplung vollständig von der Kurbelwelle getrennt 
werden. Die Verlustleistung wird somit auf ein Minimum reduziert. Im Regelkreis A hinge-
gen muss die Pumpe stets gegen den Druck des Hydraulikspeichers fördern. Da von einer 
permanenten Lenkventilleckage auszugehen ist, wird das Rückschlagventil in Bild  2.8 ständig 
geöffnet sein. Wegen des hohen Drucks steigen so die internen Leckagen von der Druck- zur 
Saugseite der Pumpe an und die Pumpe muss tatsächlich wesentlich mehr Fluid als nur den 
Bedarfsvolumenstrom auf einen hohen Druck bringen. Die kontinuierliche Regelung des Sys-
temdrucks nach Variante A wird daher hinsichtlich der Leistungsaufnahme als ungünstige 
Alternative eingeschätzt. 
3.2  Begrenzung der maximalen Leistungsaufnahme 
Ein weiteres wichtiges Kriterium zur Beurteilung der Konfiguration einer Druckversorgung 
ist die Möglichkeit zur Begrenzung der maximalen Leistungsaufnahme.  
Es sei vorweggenommen, dass in der Auswahl der zu simulierenden Konzepte keine Pumpe 
mit einer vom Verbrennungsmotor unabhängigen Drehzahlregelung vorhanden ist. 
Für die Auslegung der Pumpe muss somit die niedrige Leerlaufdrehzahl des Verbrennungs-
motors als Auslegungsdrehzahl herangezogen werden. Als Konsequenz wird die Leistungs-
aufnahme bei höheren Motordrehzahlen weit über der Auslegungsleistung liegen. Bei einem 
Drehzahlbereich von 700 bis 7000 U/min wird deutlich, dass die maximale Leistungsaufnah-
me bei vollem Pumpenmoment Werte annimmt, die an die Größenordnung der Antriebsleis-
tung des Fahrzeugs heranreichen. Gegenstand einer geeigneten Regelstrategie zur Pumpenan-
steuerung darf daher nicht nur die Regelung des Systemdrucks sein, sondern es muss auch die 
Begrenzung der maximalen Leistungsaufnahme auf den Auslegungsfall erfolgen.  
Der als Leistungsregler bezeichnete Teil der Regelvorschrift wird an dieser Stelle in seiner 
Grundfunktion vorgestellt. In der beschriebenen Form wird er auch für die Simulationsrech-
nungen zur Konzeptauswahl der Druckversorgung im Simulationsmodell eingebunden. Für 
die weitergehenden Untersuchungen der sauggeregelten Radialkolbenpumpe wird der Regler 
noch einmal in modifizierter Form verwendet, dies ist in Kapitel  9.2 beschrieben.  
Die aufgenommene Leistung der Pumpe im Auslegungsfall richtet sich nach dem Pumpen-
druck und dem maximalen Volumenstrombedarf des Lenksystems. Darüber hinaus sind der 
















Zur Erfüllung der Kriterien des Auslegungsfalls ist ausschließlich der maximale Lenkvolu-
menstrom von Bedeutung, der bei minimalem Speicherdruck zur Verfügung stehen muss. 
Folglich dürfen die mechanischen Verluste beim Entwurf des Leistungsreglers nicht berück-
sichtigt werden und es ist die theoretische hydraulische Leistung im Auslegungsfall als maß-
gebliches Kriterium heranzuziehen. Für den Entwurf der Berechnungsvorschrift wird daher 
zunächst diese Auslegungsleistung im Nennbetriebspunkt bestimmt. Sie wird mit der minima-
len Drehzahl des Verbrennungsmotors nVkm,min, der Pumpenübersetzung iPu, dem maximalen 
Schlupf des Pumpenantriebs Ψ, dem nach Auslegungsrechnung erforderlichen Verdrän-
gungsvolumen der Pumpe VPu, dem maximalen Speicherdruck pSp,0o sowie dem volumetri-










Der so berechnete Basiswert geht in die Berechnungen eines geeigneten Verdrängungsvolu-
mens für den aktuellen Betriebspunkt ein. Maßgeblich für die Erfüllung der Auslegungskrite-
rien sind die veränderlichen Größen, die den geförderten Volumenstrom beeinflussen. Im 
Einzelnen sind dies das Verdrängungsvolumen der Pumpe VPu, die Pumpendrehzahl nPu und 
der volumetrische Wirkungsgrad ηPu. Von diesen drei Größen steht aber nur das Verdrän-
gungsvolumen der Pumpe als Stellgröße des Leistungsreglers zur Verfügung. Dies verein-
facht das weitere Vorgehen, denn mit dem in Gl.  3.2 berechneten Wert der hydraulischen 
Auslegungsleistung kann das erforderliche Verdrängungsvolumen VPu,soll durch entsprechen-
des Auflösen der auf andere Betriebspunkte verallgemeinerten Leistungsgleichung (Gl.  3.2) 
berechnet werden:  
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Die mit Gl.  3.3 gegebene Rechenvorschrift beinhaltet als direkte Größen, die während des 
Prozesses zu messen sind, die Motordrehzahl nVKm und den Systemdruck im Speicher psys. 
Letzterer steht anstelle des Pumpendrucks pPu in der Gleichung, da er als Messgröße für die 
Druckregelung ohnehin zur Verfügung stehen muss. Eine Verfälschung des Druckwertes kann 
in Kauf genommen werden, sofern der Druckverlust im Rückschlagventil ∆pRsv klein gegen-







stanter Wert angenommen wird, sondern ein Momentanwert mit Hilfe eines Kennfeldes wäh-
rend des Prozesses berechnet werden soll, so muss auch hier geprüft werden, ob eine Korrek-
tur um den Druckverlust im Rückschlagventil erforderlich ist. 
In der Praxis hat sich gezeigt, dass der Druckverlust im Rückschlagventil mit weniger als 
2 bar gegenüber dem Systemdruck gering ist und daher nur zu kleinen Abweichungen (< 2%) 
des einzustellenden Verdrängungsvolumen führt. Als wesentlich kritischer hat sich bei der 
experimentell untersuchten Radialkolbenmaschine die Reproduzierbarkeit der Einstellung des 
Verdrängungsvolumens erwiesen. Diesem nicht ohne weiteres vermeidbaren Effekt, der auch 
auf Temperaturveränderungen zurückzuführen ist  [21], wird mit dem proportionalen Faktor k 
in Gl.  3.3 Rechnung getragen. Im untersuchten System wurde k mit 1,2 festgelegt.  
Mit dem Leistungsregler soll nicht nur gewährleistet werden, dass die aufgenommene Leis-
tung begrenzt wird, sondern auch der geförderte Volumenstrom stets dem Volumenstrom im 
Auslegungsfall entspricht. Berücksichtigt wird dies mit dem in Gl.  3.3 nachgestellten Quo-
tienten der volumetrischen Wirkungsgrade im Auslegungsfall und im aktuellen Betriebspunkt.   
Mit dem vorgestellten Leistungsregler können auch stufenweise arbeitende Stellsysteme, wie 
z.B. mehrflutige Pumpen, angesteuert werden. Um sicher zu sein, dass die Auslegungsleis-
tung stets zur Verfügung steht, muss die Zahl der auf die Druckleitung zu schaltenden Fluten 
nFl,p durch Aufrunden des Quotienten aus Sollwert und Verdrängungsvolumen einer Flut 











3.3  Pumpenbauarten 
Im Vorgriff auf die Beschreibung der simulierten Konfigurationen der Druckversorgung sol-
len die wichtigsten betrachteten Pumpenbauarten vorgestellt werden. Dies sind die Flügelzel-
lenpumpe und die Radialkolbenpumpe mit aktiver Saugregelung oder passiver Saugdrosse-
lung. Neben diesen Bauarten taucht auch die Axialkolbenpumpe mit Taumelscheibe in der 
Auswahl auf. Zur genauen Beschreibung dieser Bauart sei auf andere Autoren, z.B. Ivantysyn 
 [31], verwiesen.  
3.3.1  Flügelzellenpumpe  
Das Funktionsprinzip einer Flügelzellenmaschine wird anhand von Bild  3.3 deutlich. Links ist 
eine einhubige Pumpe dargestellt, deren Verdrängungsvolumen stetig verändert werden kann. 
Die rechte Darstellung zeigt eine zweihubige Pumpe, bei der keine Veränderung des Verdrän-
gungsvolumens möglich ist. 
In beiden Maschinen ist ein fest mit der Eingangswelle verbundener Rotor angeordnet. In ihm 
sind radial verschiebbare Flügel eingelegt, die bei einer Drehung des Rotors infolge ihrer 
Trägheit nach außen an den sog. Hubring (links: 1, rechts: 3) gedrückt werden. Auf diese 
Weise bilden die Flügel mit dem Rotor und dem Hubring Verdrängerräume, die sich infolge 
Gl.  3.6
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der Drehung des Rotors vergrößern und anschließend wieder verkleinern, um so ein Fördern 
der Flüssigkeit durch die eingezeichneten Öffnungen zu ermöglichen. 
Die Fliehkraftwirkung der Flügel ist für die Abdichtung der Verdrängerräume wichtig und 
wird in der Regel durch das Aufbringen von hydraulischem Druck an den dem Rotormittel-
punkt zugewandten Stirnflächen der Flügel unterstützt (radiale Kompensation). Darüber hin-
aus werden zur seitlichen Abdichtung der Verdrängerkammern die Druckplatten zwischen 
denen der Rotor läuft mit hydraulischem Druck beaufschlagt. Bild  3.4 zeigt beide hydrauli-
schen Kompensationsmaßnahmen. 
Die Einstellung des Verdrängungsvolumens der 
einhubigen Pumpe erfolgt über die Exzentrität e. 
Einhubige Pumpen haben im Gegensatz zu zwei-
hubigen Pumpen zwar den Vorteil der Verstellbar-
keit, sie können jedoch nur bis zu einem begrenz-
ten Betriebsdruck eingesetzt werden. Aufgrund der 
exzentrischen Anordnung des Rotors und der a-
symmetrischen Verteilung des Drucks am Umfang 
wirken große radiale Druckkräfte auf die Pumpen-
welle. Der maximale Betriebsdruck ist bei einhubi-
gen Maschinen daher kleiner als bei zweihubigen 
Maschinen und wird von Stoffel  [64] und Ivanty-
syn  [31] mit 160 bar angegeben. Bei doppelhubi-
gen Maschinen heben sich die Druckfelder auf-
grund der Symmetrie gegeneinander auf und die 
Radialkraft wird fast auf null reduziert  [31]. Der maximale Betriebsdruck ist daher grundsätz-
lich höher, wobei die Maximalwerte in der Literatur mit bis zu 290 bar  [42] angegeben wer-
den.  
  






Bild  3.4 Radiale und axiale Maßnah-
men der Spaltkompensation  [35] 
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Die Vorteile von Flügelzellenpumpen gegenüber anderen Bauarten sind vielfältig. Insbeson-
dere zeichnen sie sich durch einen einfachen Aufbau, geringes Gewicht, kleines Schleppmo-
ment und eine sehr günstige Geräuschentwicklung aus. Nachteilig ist vor allem die durch die 
Bauart bedingte hohe Zahl an Leckagepfaden von der Druck- zur Saugseite. Die erreichbaren 
volumetrischen Wirkungsgrade liegen daher deutlich unter denen von Kolbenpumpen. 
3.3.2  Sauggeregelte Radialkolbenpumpe 
Während Flügelzellenpumpen hauptsächlich in konventionellen Lenksystemen von Pkw ein-
gesetzt werden, finden Radialkolbenpumpen Verwendung in Nutzfahrzeugen. Der Grund 
hierfür sind die höhere thermische Belastbarkeit und höhere Maximaldrücke  [65]. 
Das Verdrängerprinzip der Pumpe ist denkbar einfach: Die sternförmig um eine Exzenterwel-
le angeordneten Kolben werden über Federn auf der Exzenterwelle abgestützt und führen 
infolge der Drehung der Welle eine Hubbewegung aus. Das Ansaugen und Ausstoßen wird 
über selbsttätige Ventile und Umfangsschlitze in der Hubkurve des Exzenters gewährleistet. 
Im Fahrzeugbereich hat sich die spezielle Bauform der sauggedrosselten Radialkolbenpumpe 
durchgesetzt. Bei dieser Pumpe wird das Fluid nicht über Ventile, sondern über Öffnungen im 
Kolbenhemd angesaugt. Bild  3.5 zeigt schematisch den Ablauf eines Förderzyklus. 
Der Arbeitszyklus beginnt im oberen Totpunkt des Kolbens, d.h. unmittelbar nach dem Aus-
stoßen des Fluids  [22]: Während des Ausfahrens des Kolbens entsteht im Zylinderraum ein 
Unterdruck. Mit wachsendem Unterdruck schwindet das Absorptionsvermögen der Flüssig-
keit. Die Menge der gelösten Luft im gesättigten Zustand wird daher kleiner und folglich wird 
mit der Absenkung des Drucks Gas aus der Flüssigkeit abgeschieden. Dieses dehnt sich in 
dem durch die Kolbenbewegung frei werdenden Volumen aus. Der Anteil ungelöster Luft 
wird in Bild  3.5 durch die gelbliche Färbung des Fluids in der Zylinderkammer angedeutet. 
Erreichen die Öffnungen im Kolbenhemd die untere Kante der Zylinderführung, so führt der 
Ausgleich des Unterdrucks im Kolben zur schnellen Befüllung des Zylinderraums. Nachdem 
 
Bild  3.5 Prinzip der Saugdrosselung  [35] 
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Befüllvorgang folgt der Zustand des Nicht-Förderns, der so lange anhält, bis infolge der 
Druckerhöhung die ungelöste Luft wieder vollständig im Fluid gelöst wird und die Flüssigkeit 
sich im gerade gesättigten Zustand befindet. Die anschließende Verdichtung der Flüssigkeit, 
in Bild  3.5 als Druckaufbau bezeichnet, beginnt frühestens nachdem die Öffnungen im Kol-
benhemd von der Zylinderwand vollständig überdeckt werden. Mit dem Erreichen des Drucks 
in der Druckleitung beginnt das Fördern der Flüssigkeit über selbsttätige Rückschlagventile.  
Beim Befüllen des sich öffnenden Verdrängerraums durch den Umgebungsdruck hängt der 
Grad der Befüllung, d.h. die angesaugte Flüssigkeitsmenge, von der Dauer der Öffnung des 
Kolbenhemdes und dem Anteil der ungelösten Luft ab. Mit zunehmender Drehzahl wird das 
zur Verfügung stehende Zeitfenster für den Befüllvorgang kleiner. Bei Erreichen der Grenz-
drehzahl nGrenz wird die Füllung des Zylinderraums zunehmend unvollständiger und folglich 
wird mit weiter zunehmender Drehzahl immer weniger Fluid mit einem Hub gefördert. Wie 
die Kennlinie in Bild  3.5 zeigt, führt dieser Effekt zur Begrenzung des Volumenstroms und 
damit auch der aufgenommenen Leistung auf einen konstanten Wert. 
Der positive Effekt der Leistungsbegrenzung kann durch den aktiven Eingriff einer Saugrege-
lung noch gezielter genutzt werden. Hierzu wird in der Saugleitung ein elektrohydraulisches 
Drosselventil angeordnet, dessen Durchflussquerschnitt stetig verstellbar ist. Bild  3.6 zeigt 
den Arbeitszyklus für die sauggeregelte Pumpe. 
Durch den Druckverlust der verstellbaren Drossel in der Saugleitung steht das zuströmende 
Fluid unter einem noch niedrigeren Druck als im ungeregelten Fall. Dadurch ist die treibende 
Druckdifferenz, mit welcher die Zylinderkammer befüllt wird, kleiner als bei reiner passiver 
Saugdrosselung. Die Flüssigkeitsmenge, die während des Ansaugvorgangs in den Zylinder-
raum gelangt, ist daher ebenfalls geringer. Der niedrigere Druck bewirkt zudem, dass der An-
teil ungelöster Luft im Raum vor den Zylinderkammern ansteigt, d.h. das Öl wird zunehmend 
schaumiger.  
Wie noch in Kapitel  9.2 gezeigt wird, führt der hohe Anteil ungelöster Luft im Ansaugbereich 
dazu, dass die Pumpe beim sprunghaften Öffnen des Ventils erst mit einem gewissen Zeitver-
 
Bild  3.6 Prinzip der aktiven Saugregelung  [35] 
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zug von einigen hundert Millisekunden den vollen Volumenstrom fördert. Auch kann der 
Volumenstrom der Pumpe mit Hilfe der Saugdrossel nicht vollständig auf null geregelt wer-
den. So werden etwa 10% des maximalen Volumenstroms für die Kühlung und Schmierung 
der Pumpe benötigt. 
Die wichtigsten Vorteile der aktiven Saugregelung sind die stetige Regelbarkeit des Volu-
menstroms über ein sehr einfaches elektrohydraulisches Ventil und die der Pumpenbauart 
innewohnende Leistungsbegrenzung, die auch beim Ausfall des Saugdrosselventils die maxi-
male Leistungsaufnahme nach oben beschränkt. Darüber hinaus ist der volumetrische Wir-
kungsgrad der Radialkolbenpumpe mit über 90% in einem weiten Betriebsbereich als sehr gut 
zu bezeichnen. 
Als Nachteil der Radialkolbenpumpe ist das höhere Schleppmoment gegenüber den im Wett-
bewerb stehenden Flügelzellenpumpen zu nennen. Problematisch ist auch die Geräuschent-
wicklung  [42]. Als Gegenmaßnahme kann am Druckstutzen ein Ölberuhigungsraum vorgese-
hen  [65] oder, wie von Esser  [20] vorgeschlagen, ein besonders weicher Pulsationsminderer 
in der Druckleitung angeordnet werden. Ein weiterer Nachteil sind die gegenüber der Flügel-
zellenpumpe deutlich höheren Fertigungskosten. 
3.4 Ausgewählte Konfigurationen der Druckversorgung 
Die für die Simulationsrechnungen getroffene Vorauswahl von Druckversorgungskonzepten 
umfasst Pumpen mit unterschiedlicher Eignung für das CC-Lenksystem. Neben Verstellpum-
pensystemen werden auch Konstantpumpensysteme aufgeführt, mit denen eine stetige Beein-
flussung der aufgenommenen Leistung nur stufenweise möglich ist. Andererseits weisen diese 
Konfigurationen deutliche Vorteile aufgrund ihrer Einfachheit auf. Tabelle  3.2 zeigt die Auf-
stellung der untersuchen Konfigurationen. 
Mit den ersten fünf Konfigurationen in der Tabelle kann eine kontinuierliche Verstellung des 
Volumenstroms erreicht werden. Hinsichtlich der Druckregelung ist mit allen fünf Konzepten 
eine Regelung des Systemdrucks in einem Regelkreis der Variante C (s. Kapitel  3.1) möglich. 
Die erste Konfiguration einer bis auf Nullhub verstellbaren Pumpe eignet sich sogar für die 
Regelung eines konstanten Sollwertes in einem Regelkreis der Variante A. Unter den stufen-
weise verstellbaren Konfigurationen sind auch zwei Konfigurationen mit einer sauggedrossel-
ten Pumpe.  
Die beiden Konfigurationen 1 und 2 beziehen sich auf dieselbe Hydraulik, nämlich eine 
verstellbare Flügelzellenpumpe (FZVP), die mit Hilfe eines elektromagnetischen Aktors ste-
tig bis in den Nullhub verstellt werden kann. Eine hydraulische Unterstützung zur Verstellung 
ist nicht erforderlich, sie bedarf jedoch einer elektrischen Eingangsleistung. Da im Nullhub 
kein Förderstrom fließt, wird davon ausgegangen, dass für Kühlung und Schmierung der 
Pumpe auch kein Förderstrom notwendig ist. Der Unterschied der beiden Konfigurationen 
besteht in der Art der Druckregelung. Während die erste Konfiguration mit einer kontinuierli-
chen Sollwertvorgabe von 120 bar arbeitet, wird bei Konfiguration 2 der Drucksollwert von 
einem Zwei-Punkt-Regler zwischen 120 und 140 bar vorgegeben.  
31 
Im Gegensatz zu den ersten beiden Konfigurationen 
ist die Verstellvorrichtung der Flügelzellenverstell-
pumpe in Konfiguration 3 an die Verfügbarkeit der 
hydraulischen Energie der Pumpe gebunden. Somit 
bedarf die Pumpe eines Mindestwertes des Verdrän-
gungsvolumens (VP,min > 0 cm3), der mit fünf Prozent 
des maximalen Verdrängungsvolumens angenommen 
wird. Da wegen der Begrenzung des Verdrängungsvo-
lumens die kontinuierliche Regelung eines konstanten 
Sollwertes nicht mehr möglich ist, wird diese Konfi-
guration in einem Regelkreis der Variante C betrie-
ben. Nachdem der obere Schwellwert der Druckstufe 
erreicht wird, muss die Pumpe vom Speicher getrennt 
werden. In der beschriebenen Konfiguration erfolgt 
dies mit Hilfe eines Bypassventils. Während des By-
passbetriebs wird die Leistungsaufnahme der Pumpe 
stark reduziert, da der Druck vom Speicherdruck auf 
den möglichst niedrigen Durchlaufdruck des Bypass-
ventils fällt und außerdem der Volumenstrom auf fünf 
Prozent des Maximalvolumenstroms abgesenkt wer-
den kann. 
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Verstellbereich Verdrängungs-
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Tabelle  3.2 Auswahl der Konfigurationen der Druckversorgung  
VKM
1 & 2




V  > 0Pu,min
  
Bild  3.7 Hydraulikschaltplan der 
Konfigurationen 1 bis 3 
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In Konfiguration 4 erfolgt für die gleiche Pumpe die 
hydraulische Trennung von Pumpe und Speicher mit 
Hilfe einer Schaltkupplung an der Pumpenwelle. 
Während der Entladezeit des Speichers kann die 
Lastaufnahme der Pumpe somit auf null reduziert 
werden. Nachteilig ist jedoch, dass die Kupplung bei 
einem hohen mittleren Bedarfsvolumenstrom sehr 
häufig schaltet. 
In Konfiguration 5 erfolgt die Verstellung des Vo-
lumenstroms mit Hilfe der aktiven Saugregelung 
einer Radialkolbenpumpe (RKP/SR). Da der Volu-
menstrom der Pumpe zwecks Kühlung und Schmie-
rung nicht bis auf null reduziert werden kann, wird 
ein Bypassventil zur Trennung von Pumpe und Spei-
cher vorgesehen. Prinzipbedingt verfügt die Pumpe 
bereits über eine interne Leistungsbegrenzung. Zu-
dem können durch richtiges Ansteuern der Saugdros-
sel der Volumenstrom und damit auch der Druckver-
lust im Bypass deutlich reduziert werden, dies führt 
zu einer verringerten Leistungsaufnahme im Bypass-
betrieb. 
Konfiguration 6 stellt eine aus konventionellen 
Lenksystemen bekannte zweihubige Flügelzellen-
konstantpumpe (FZKP) dar, deren Volumenstrom 
zum Speicher mit Hilfe eines Bypassventils im 
"An/Aus-Betrieb" gesteuert werden kann. Folglich 
besteht zur Regelung des Systemdrucks nur die Mög-
lichkeit eines Regelkreises nach Variante B. Zur 
Leistungsbegrenzung existiert keine Vorrichtung. 
Die Leistungsaufnahme wird sowohl im Bypassbe-
trieb als auch beim Laden des Speichers maximal 
sein. 
Die Konfiguration 7 ist der Konfiguration 4 ähnlich, 
es wird anstelle der Flügelzellenverstellpumpe je-
doch eine Radialkolbenpumpe (RKP) mit interner 
Leistungsbegrenzung verwendet. Die Radialkolben-
pumpe weist gegenüber der Flügelzellenpumpe ei-
nerseits einen besseren volumetrischen und anderer-












Bild  3.8 Hydraulikschaltplan der 
Konfigurationen 4 bis 7 
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Die sauggedrosselte Radialkolbenpumpe mit Bypass in 
Konfiguration 8 hat gegenüber der zuvor genannten 
Konfiguration 7 den Nachteil, dass die Pumpe während 
der Entladezeit des Speichers stets mitdreht und somit 
eine hohe Schleppleistung erzeugt wird. Darüber hinaus 
kann der Volumenstrom im Bypassbetrieb nicht abge-
senkt werden und es entstehen zusätzliche Druckverlus-
te. Andererseits ist die mit dem mittleren Bedarfsvolu-
menstrom ansteigende Schalthäufigkeit weniger prob-
lematisch zu sehen als bei Verwendung einer Schalt-
kupplung.  
Mit den beiden Konfigurationen 9 und 10 werden 
mehrflutige Pumpen untersucht, bei denen der Förder-
strom durch Schaltventile stufenweise in einen Bypass- 
und einen Ladevolumenstrom geteilt werden kann. In 
Konfiguration 9 wird eine zweihubige Flügelzellenkon-
stantpumpe (FZKP) verwendet, in Konfiguration 10 
kommt eine Taumelscheibenpumpe mit fünf Verdrän-
gerkammern (AKP/TS) zum Einsatz. Während mit der 
Flügelzellenpumpe der Volumenstrom lediglich in zwei 
Stufen eingestellt werden kann, geschieht dies bei der 
Axialkolbenpumpe in fünf Stufen und damit wesentlich 
bedarfsgerechter. Aufgrund der axialen Bauart kann ein 
Fünfflutenventil kompakter gestaltet werden, weshalb 
die Pumpe einer ansonsten gleichwertigen Radialkol-










Bild  3.9 Hydraulikschaltplan der 
Konfigurationen 9 und 10 
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4  Auslegung der Hydraulik des CC-Lenksystems 
Die Dimensionierung des CC-Lenksystems orientiert sich am konventionellen  Open-Center-
Lenksystem eines BMW-Fahrzeugs der Baureihe E46. Ein solches Lenksystem steht für die 
Untersuchungen zur Verfügung und das Ziel der Auslegung ist es, ein in der verfügbaren 
Lenkleistung gleichwertiges Closed-Center-Lenksystem darzustellen. Hierzu werden im fol-
genden Kapitel Eckdaten und Messungen zum OC-Lenksystem vorgestellt. 
Weitere Rahmenbedingungen zur Auslegung des CC-Lenksystems werden durch Lenkszena-
rien vorgegeben, die aus alltäglichen Fahrsituationen abgeleitet wurden. Die Lenkszenarien 
werden ebenfalls in den folgenden Kapiteln vorgestellt und die sich aus ihnen ergebenden 
Anforderungen werden beschrieben. 
Der entworfene Berechnungsgang zur Auslegung der einzelnen Komponenten Lenkgetriebe, 
Pumpe und Hydrospeicher wird in Kapitel  4.3 vorgestellt.        
4.1  Analyse des Open-Center-Lenksystems 
Die Dimensionierung des Lenkzylinders eines OC-Lenksystems, d.h. des Kolben- und des 
Kolbenstangendurchmessers, ist an besondere technische Randbedingungen  geknüpft, die 
nicht im Rahmen dieser Untersuchungen betrachtet werden. So ist z.B. der Kolbenstangen-
durchmesser an die Knickstabilität der verzahnten Kolbenstange gebunden und der Kolben-
durchmesser wird nach oben durch die realisierbaren Wandstärken der Zylinderkammern 
begrenzt. Um bei der Dimensionierung der CC-Lenkung solche Randbedingungen nicht zu 
verletzen, erfolgt die Auslegung mit der Vorgabe einiger Ausgangsdaten, die vom OC-
Lenksystem übernommen werden. Dies betrifft den Zahnstangendurchmesser dKb und den 
maximalen Zahnstangenweg yKb,max. Mit der Festlegung dieser Daten ist gleichzeitig gewähr-
leistet, dass der Lenkzylinder der CC-Lenkung den gleichen Bauraum wie beim OC-System 
einnehmen wird. Folgende Eckdaten wurden für das vorliegende OC-Lenksystem experimen-
tell ermittelt: 
 Maximaler Pumpendruck psys,max  : 114  bar 
 Maximales Lenkradmoment (statisch) MH,max : 6 Nm 
 Kolbenstangendurchmesser dKb  : 28 mm 
 Kolbendurchmesser DKb  : 45 mm 
 Lenkgetriebeübersetzung iL,0  : 7,03 mm/rad 
Um mit der Auslegung ein in seiner Lenkleistung dem OC-Lenksystem gleichwertiges CC-
Lenksystem zu erhalten, müssen experimentelle Untersuchung durchgeführt werden. Das Ziel 
dieser Untersuchungen ist die Bestimmung der an den inneren Spurstangengelenken zur Ver-
fügung stehenden Zahnstangenkraft. Bei ihrer Berechnung sind sowohl das von Hand aufge-
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brachte Lenkmoment, die Druckverluste im System als auch die Reibung im Lenkzylinder zu 
berücksichtigen. 
Die Bestimmung der Druckverluste ist einfach. Hierzu werden an der Pumpe sowie allen vier 
Anschlüssen des Lenkventils Drucksensoren angeordnet. Bild  4.1 zeigt die Versuchsanord-
nung mit den Messstellen. Die Zahnstangenkraft wird über einen Hydraulikzylinder aufge-
bracht, der durch ein Servoventil angesteuert wird. 
Die Messungen wurden bei einer konstanten Fluidtemperatur von 60°C durchgeführt. Der 
Druckverlust in der Druckleitung, d.h. vom Pumpenausgang bis zum Anschluss P des Lenk-
ventils ist aufgrund des konstanten Volumenstroms ebenfalls konstant und von der Lenkge-
schwindigkeit nahezu unabhängig. Bei einer Fluidtemperatur von 60°C wurde der mittlere 
Druckverlust zu 
 bar16,2p C60Dl =∆ °=ϑ  
ermittelt. Der Druckverlust im Lenkventil wird auch als Ventildruckabfall bezeichnet. Die 
Größe des Ventildruckabfalls bestimmt den Anteil des am Lenkventilanschluss P anstehenden 
Drucks, der nicht für die Generierung des Lenkdifferenzdrucks zur Verfügung steht, sondern 
an den Strömungskanten stromauf bzw. stromab der Kammern des Lenkzylinders abfällt. Die 



























Bild  4.1 Messgrößen des Open-Center-Lenksystems am Prüfstand  
Gl.  4.1
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 r,Lzl,LzKb ppp −=∆   Lenkdifferenzdruck bzw. Lastdruck 
 Lv,TLv,PLv ppp −=∆  Systemdruck am Lenkventil  
 KbLvv,Lv ppp ∆−∆=∆  Ventildruckabfall  
Bild  4.2 zeigt die gemessenen Ventildrücke bei sinusförmigem Einlenken. Wie für den 
Druckverlust in der Druckleitung ∆pDl ist festzustellen, dass der Ventildruckabfall ∆pLv,v un-
abhängig von der Lenkgeschwindigkeit ist. Jedoch zeigt sich eine deutliche Abhängigkeit des 
Ventildruckabfalls ∆pLv,v vom Systemdruck am Lenkventil ∆pLv. 
Bild  4.3 zeigt diesen Zusammenhang mit den gemessenen Daten sowie einer Ausgleichsgera-
den, welche nach der Methode der kleinsten Fehlerquadrate ermittelt wurde. Die experimen-
tellen Daten erreichen aufgrund der begrenzten Zahnstangenkräfte am Prüfstand zwar nur 























Bild  4.2  Drücke am OC-Lenkventil bei sinusförmigem Einlenken  































Bild  4.3 Druckabfall am Lenkventil, Zeitverlauf (links), Abhängigkeit vom Systemdruck am 
Lenkventil (rechts) 
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extrapolieren. Die Summe der Druckverluste, die den maximalen Differenzdruck im Lenkzy-
linder reduzieren, beinhaltet folglich den Druckverlust in der Druckleitung und den Ventil-
druckabfall. Der zur Verfügung stehende Lenkdifferenzdruck im Auslegungsfall kann daher 
mit Hilfe des gegebenen maximalen Pumpendrucks psys,max (s.o.) wie folgt berechnet werden: 
 bar74,100pppp v,LvDlmax,sysmax,Kb =∆−∆−=∆  
Ein weiterer Effekt, der die Zahnstangenkraft reduziert und berücksichtigt werden muss, ist 
die Reibung im Lenkzylinder. Zur Ermittlung der Reibungskraft FKb,r sind neben den Drücken 
im Lenkzylinder auch das Lenkmoment MH und die Zahnstangenkraft FKb zu messen. 
Für sehr langsame Lenkbewegungen kann die Massendynamik der bewegten Bauteile in der 
Berechnung der Reibkraft vernachlässigt werden. Mit einem gemessenen Reibmoment der 
Lenksäule von  
 Nm0,12M r Ls, = , 
welches der Drehung der Lenksäule im Sinne coulombscher Reibung entgegenwirkt, lässt 










In der Reibkraft FKb,r sind auch jene Reibanteile enthalten, welche durch die Verzahnung des 
Lenkgetriebes und die Lagerung der Ritzelwelle hervorgerufen werden. Die Reibung in der 
Verzahnung des Lenkgetriebes wird 
durch die gezielte Einstellung des sog. 
Druckstücks, welches der Führung der 
Zahnstange dient, beeinflusst (s. Stoll 
 [65]) und bestimmt so das Lenkgefühl. 
Im Auslegungsfall sind aber die beiden 
Reibanteile der Ritzelwelle und der 
Zahnstangenführung klein gegenüber 
der druckabhängigen Reibung an den 
Kolbenstangendichtungen.  
Die nach Gl.  4.8 berechnete Reibkraft 
zeigt eine deutliche Abhängigkeit von 
der Höhe der Zahnstangenkraft und 
damit vom Druck im Lenkzylinder. Da 
die Ursache der Reibkraft das Anpres-



















Bild  4.4 Reibkraft an der Zahnstange über dem 
Summendruck im Lenkzylinder  
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tungen an die Zahnstange ist, liegt es nahe, die Reibkraft über dem Summendruck im Lenkzy-
linder, d.h. der Summe der Kammerdrücke zu betrachten. Bild  4.4 zeigt die deutlich ausge-
prägte Abhängigkeit. Die Gleichung der dargestellten Ausgleichsgeraden lautet wie folgt: 
 )pp(
bar
N51,8N115F r,Lzl,Lzr,Kb +⋅+=  
Um für den Auslegungsfall den Summendruck im Lenkzylinder berechnen zu können, bedarf 
es noch der Ermittlung des Drucks in der unbelasteten Zylinderkammer. Wie die in Bild  4.2 
dargestellten Messungen zeigen, wächst der Druck in der unbelasteten Zylinderkammer nicht 
über 8 bar. Mit diesem Wert und dem maximalen Differenzdruck im Lenkzylinder nach Gl. 
 4.6 lässt sich der maximale Summendruck im Auslegungsfall zu ca. 109 bar berechnen. Somit 

















Das Handmoment MH,max wurde hierbei entsprechend der Ventilkennlinie des OC-Systems 
mit 6 Nm angenommen.   
4.2  Auslegungsszenarien 
Mit der maximalen Zahnstangenkraft, der Reibungskraft im Lenkzylinder, dem maximalen 
Lenkdifferenzdruck und den Eckdaten der Geometrie des Lenkzylinders stehen alle Basisda-
ten für die Auslegung eines gleichwertigen CC-Lenksystems zur Verfügung. Der nächste 
Schritt ist die Vorgabe von Auslegungsszenarien, durch die die erforderliche Lenkleistung für 
beschriebene Fahrsituationen bestimmt wird. Unter Lenkleistung wird das Produkt der an den 
inneren Spurstangengelenken zur Verfügung stehenden Zahnstangenkraft FKb und der Zahn-





















Für die Auslegungsszenarien wird von einer konstanten Lenkgetriebeübersetzung iL,0 ausge-
gangen, weshalb in Gl.  4.11 die Zahnstangengeschwindigkeit durch das Produkt von Lenk-
radgeschwindigkeit d(δH)/dt und Lenkgetriebeübersetzung iL,0 ersetzt werden kann.  
Über die Lenkradgeschwindigkeit und die Lenkgetriebeübersetzung hinaus ist mit dem Szena-
rio noch eine Angabe zum maximalen Lenkradmoment MH zu treffen. Das Nennmoment wird 





lichkeit, eine Überhöhung des Lenkradmoments zuzulassen und somit beim schnellen Lenken 
eine begrenzte "Verhärtung" des Lenkrades zu erlauben.  
Da keine Auslegungsszenarien von Herstellern zur Verfügung stehen, werden hier die eigens 
für die CC-Lenkung entworfenen Lenkszenarien vorgestellt. Für alle Szenarien gelten die 
folgenden allgemeinen Randbedingungen: 
 Temperatur Motorraum ϑenv  : -40…130 °C 
 Maximaler Zahnstangenweg yKb,max  : ± 70,5 mm 
 Motordrehzahlbereich nmot  : 700-7000  U/min 
4.2.1 Parkieren 
Die höchsten Kräfte im Lenksystem treten typischerweise beim Parkieren mit gebremsten 
Rädern auf. Da die am Rad angreifenden Kräfte nicht durch fahrgeschwindigkeitsabhängige 
Rückstellkräfte oder Kreiselmomente der Räder beeinflusst werden, ist die Höhe der Radkräf-
te unabhängig vom Lenkwinkel. Die Kinematik der betrachteten Lenkung entspricht jedoch 
einem Lenkdreieck mit einem vor der Achse angeordneten Lenkgetriebe. Da bei dieser Lenk-
kinematik mit einem zunehmenden Lenkradwinkel die Hebelverhältnisse für das Drehen des 
Rades um die Lenkachse ungünstiger werden, wachsen die Zahnstangenkräfte mit zunehmen-
dem Lenkwinkel. Die maximale Zahnstangenkraft beim Einlenken im Stand wird daher im 
Endanschlag und bei gebremsten Rädern auftreten.  
Bezüglich der maximalen Lenkgeschwindigkeit kann keine eindeutige Aussage über eine 
Abhängigkeit vom Lenkwinkel getroffen werden. Zwar liegt die Vermutung nahe, dass im 
alltäglichen Fahrbetrieb die Lenkgeschwindigkeit kurz vor dem Endanschlag kleiner ist als 
bei Geradeausstellung der Räder, ein triftiger Grund für die Festlegung einer vom Lenkwinkel 
abhängigen, maximalen Lenkgeschwindigkeit beim Parkieren existiert aber nicht. Folglich 
muss die maximale Lenkgeschwindigkeit beim Einlenken im Stand auch im Endanschlag zur 
Verfügung stehen. Mit dieser Festlegung, dass die maximale Zahnstangenkraft gleichzeitig 
mit der maximalen Lenkgeschwindigkeit auftreten kann, ist auch die Höhe der maximalen 
Lenkleistung genau beschrieben. 
Eine wichtige Fragestellung für die Auslegung der CC-Lenkung ist die Dauer, über die die 
maximale Lenkleistung aufrechterhalten werden muss. Kurzzeitige Spitzenwerte, wie sie z.B. 
beim sinusförmigen Lenken auftreten, können in einem CC-Lenksysstem durch den Hydrau-
likspeicher gepuffert werden. Im Gegensatz zu einem OC-Lenksystem ist für die Auslegung 
der Pumpe daher nicht die maximale, sondern die mittlere Lenkgeschwindigkeit eine maßgeb-
liche Größe. Für das Einlenken beim Parkieren wird daher angenommen, dass die maximale 
statische Lenkgeschwindigkeit, welche konstant über mehr als eine halbe Sekunde aufrecht zu 
erhalten ist, eineinhalb Lenkradumdrehungen pro Sekunde, d.h. 540 °/s beträgt. In welcher 
Höhe und für welche Dauer höhere Lenkgeschwindigkeiten möglich sind, hängt von der Di-
mensionierung des Speichers ab. Hierzu wird auf das entsprechende Szenario in Kapitel  4.2.3 
verwiesen. 
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Entsprechend der in Kapitel  4.1 durchgeführten Analyse wird für die maximale Zahnstangen-
kraft der experimentell ermittelte Wert des konventionellen Lenksystems von 9612 N über-
nommen und für das vom Fahrer aufgebrachte Handmoment sei eine 1,5-fache Überhöhung 
des maximalen Kennlinienmoments von 6 Nm erlaubt. Die Motordrehzahl stellt eine für die 
Bestimmung der Pumpengröße notwendige Größe dar. Sie wird in Höhe der Leerlaufdrehzahl 
des Verbrennungsmotors, d.h. mit 700 U/min, angenommen. 
Für das Parkierszenario werden in der Auslegung somit folgende Eckwerte herangezogen: 
 Zahnstangenkraft FKb,max   : 9612 N 
 Lenkgeschwindigkeit, statisch statmax,δ&   : 540 °/s 
 Lenkgetriebeübersetzung iL,0  : 7.03 mm/rad 
 Lenkmoment MH  : 9 Nm 
 Motordrehzahl  : 700 1/min 
4.2.2 Wenden in drei Zügen 
Ein Fahrszenario, bei dem besonders schnell und lange gelenkt wird, ist das Wenden in drei 
Zügen. Charakteristisch ist hierbei das Lenken von Anschlag zu Anschlag mit einer konstan-
ten hohen Lenkgeschwindigkeit. Bild  4.5 zeigt den vorgeschlagenen Ablauf des Szenarios. Es 
wird deutlich, dass es sich um ein hypothetisches Szenario handelt, welches zwar einfach zu 
beschreiben ist, in der Realität aber aufgrund der vorgegebenen Geschwindigkeitsverläufe 
nicht exakt nachgefahren werden kann. 
Wie der Verlauf der Fahrgeschwindigkeit und des Lenkwinkels ausweisen, wird das Fahrzeug 
während des Abbremsens, ab einer Fahrgeschwindigkeit vFzg,ini, mit einer konstanten Lenkge-
schwindigkeit bis zum Anschlag nach links eingelenkt. Noch bevor das Fahrzeug zum Stehen 
kommt, beginnt das Zurücklenken nach rechts. Nach einem Viertel des Lenkhubes wechselt 
die Fahrtrichtung. Ein erneuter Fahrtrichtungswechsel erfolgt schließlich nach dem Zurück-
lenken aus dem rechten Lenkanschlag. Die beschriebene Zuordnung von Lenkwinkel und 
Fahrgeschwindigkeit gewährleistet eine sehr einfache Beschreibung des Szenarios unter An-
gabe der maximalen Lenkwinkelgeschwindigkeit und der Fahrgeschwindigkeit beim Beginn 
des Lenkmanövers.  
Das Einlenken bei niedriger Fahrgeschwindigkeit bei gleichzeitigem Abbremsen oder Be-
schleunigen, d.h. die Überlagerung von Quer- und Längsbeschleunigungen, führt zu hohen 
Kräften in der Lenkkinematik. Es wird bei diesem Szenario daher davon ausgegangen, dass 
die Radkräfte zeitweise maximal sind und die Zahnstangenkraft dem Auslegungswert beim 
Parkieren entspricht. Da die maximalen Lenkkräfte und damit das maximale Lenkmoment 
aber nicht dauerhaft auftreten, wird weiterhin davon ausgegangen, dass es dem Fahrer leicht 
fällt, noch höhere statische Lenkgeschwindigkeiten als beim Parkieren zu erreichen. Folglich 
lautet die Annahme, dass die statische Lenkgeschwindigkeit 900°/s beträgt. Für die Motor-
drehzahl wird ein Wert von 1100 U/min angenommen und die Lenkgetriebeübersetzung so-
wie das maximale Handmoment seien ebenso groß wie beim Parkieren. 
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Die Zusammenfassung der zur Auslegung notwendigen Daten des Szenarios sieht wie folgt 
aus: 
 Zahnstangenkraft FKb,max   : 9612 N 
 Lenkgeschwindigkeit, statisch statmax,δ&   : 900 °/s 
 Lenkgetriebeübersetzung iL,0  : 7.03 mm/rad 
 Lenkmoment MH  : 9 Nm 
 Motordrehzahl  : 1100 1/min 
4.2.3  Lenken ohne Pumpe 
Bei den bisher vorgestellten Szenarien wird von einer mittleren, statischen Lenkgeschwindig-
keit ausgegangen, die über mehr als eine halbe Sekunde aufrechterhalten werden muss. Somit 
wird jedoch nur ein Teil der in der alltäglichen Fahrpraxis auftretenden Maximallasten be-
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Bild  4.5 Auslegungsszenario Wenden in drei Zügen 
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Lenkmanövern auftreten können, sollte bei einem CC-Lenksystem die im Hydraulikspeicher 
enthaltene hydraulische Energie genutzt werden. Eine Auslegung der Pumpe auf solche Last-
spitzen führt zu sehr großen Pumpen, wie sie - durch das Arbeitsprinzip bedingt - in Open-
Center-Lenksystemen vorgesehen werden müssen.  
Eine weitere Anforderung hinsichtlich der verfügbaren Energie im Hydraulikspeicher ergibt 
sich aus der Forderung nach einem Mindesthub, der ohne Einsatz der Pumpe, z.B. bei abge-
schaltetem Verbrennungsmotor, gelenkt werden kann. Eine solche Start-Stop-Funktion wird 
z.B. von Müller  [39] im Zusammenhang mit Starter-Generator-Aggregaten erwähnt. 
Beide beschriebenen Anforderungen zielen auf eine ausreichende Dimensionierung des Spei-
chers und können somit prinzipiell in einem Kriterium zusammengefasst werden. Für das 
Szenario wird daher die folgende Forderung zur Dimensionierung des Speichers gestellt. 
Im gesamten Temperaturbereich von -40 bis 130°C muss es mit Hilfe eines auf 
Maximaldruck aufgeladenen Speichers möglich sein, ein Viertel des maximalen 
Lenkhubes zu lenken, ohne dass der minimale Speicherdruck erreicht wird. Die 
Höchstdauer des Lenkvorgangs beträgt 5 Sekunden. 
Der Hinweis auf den gesamten Temperaturbereich zeigt, dass bei der Auslegung des Spei-
chervolumens die Temperaturverhältnisse eine maßgebliche Rolle spielen. In diesem Zusam-
menhang ist auch eine interne Leckage im Lenkventil zu betrachten und bei der Auslegung 
entsprechend zu berücksichtigen. Da die internen Leckagevolumenströme fortdauernd und 
unabhängig vom Lenkvorgang fließen, bestimmt die Dauer des Szenarios, wie hoch der An-
teil der internen Leckage am Gesamtvolumenbedarf ist. Interne Leckagen treten im Lenkzy-
linder und im Lenkventil auf. Bezüglich der Temperaturabhängigkeit der Leckage ist davon 
auszugehen, dass sich der Leckagevolumenstrom entsprechend den Gesetzmäßigkeiten einer 
Druckströmung im Spalt verhält. Folglich sind bei der Auslegung die mit der Temperatur 
sinkende Zähigkeit des Fluids und die damit steigende interne Leckage zu berücksichtigen.  
Für die Auslegung des notwendigen Speichervolumens spielt auch die Temperatur des Spei-
chergases eine Rolle. Im Vorgriff auf die Auslegungsrechnung des Speichers in Kapitel  4.3.5 
sei erwähnt, dass eine Auslegungsregel festgelegt wird, nach der bei einer maximalen Spei-
chertemperatur von 130°C der Vorspanndruck des Speichers 90% des minimalen System-
drucks betragen soll. Eine Konsequenz dieser Regel ist jedoch, dass der Vorspanndruck bei 
niedrigen Temperaturen weit unter den minimalen Systemdruck absinken wird. Damit geht 
auch ein Verlust an Speicherkapazität zwischen dem minimalen und dem maximalen System-
druck einher. Mit abnehmender Temperatur sinkt folglich das Arbeitsvolumen ∆VSp, welches 
für das Fahrmanöver zur Verfügung steht.  
Gegenüber den internen Leckagen stellt die Temperaturabhängigkeit der Speicherkapazität 
einen gegenläufigen Effekt dar und es ist nicht vorhersehbar, bei welcher Temperatur das 
Speichervolumen auszulegen ist. Auch ist in Betracht zu ziehen, dass der Speicher eine andere 
Temperatur aufweist als das Fluid. Mit einer sinkenden Speichertemperatur und mit einer 
steigenden Öltemperatur vergrößert sich das für das Szenario erforderliche Mindest-
Speichervolumen. Unter Annahme einer Öltemperatur von 130°C (hohe Leckage) und einer 
Speichertemperatur von -40°C (geringe Speicherkapazität) wäre der schlechteste denkbare 
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Fall gegeben. Da diese Temperaturspanne aber nicht realistisch ist und zu einer zu konserva-
tiven Speicherauslegung führen würde, wird mit diesem Szenario eine Speichertemperatur 
vorgegeben, die im ungünstigsten Fall um 20 Kelvin unter der Fluidtemperatur liegt. 
Aufgrund der genannten gegenläufigen Temperatureffekte ist bei der Auslegung des Spei-
chers das erforderliche Mindestvolumen als Funktion der Temperatur zu berechnen und das 
Maximum dieses Verlaufs im betrachteten Temperaturbereich als Mindestvolumen auszuwäh-
len. 
Mit der Angabe des Mindest-
Lenkhubes wird mit dem Szenario auch 
eine Forderung für das bei schnellen 
Lenkbewegungen zur Verfügung ste-
hende Arbeitsvolumen beschrieben: 
Lässt man die internen Leckagen außer 
Betracht, so kann die in Bild  4.6 darge-
stellte Grenzkurve gezeichnet werden. 
Sie zeigt die Mindestdauer ∆tLenk,Speicher, 
für welche die auf der Abszissen-Achse 
aufgetragene Lenkgeschwindigkeit 
d(δH)/dt aus dem Speichervolumen 
bestritten werden muss, um insgesamt 
ein Viertel des Lenkhubes zu lenken. 
Wird der Speicher unter Berücksichti-
gung der internen Leckage nach der o.g. Forderung von 25% Lenkhub ausgelegt, so steigt die 
tatsächliche Dauer, unter der mit hoher Geschwindigkeit gelenkt werden kann, etwas an. Die 
Ursache hierfür ist das insgesamt kleinere Leckagevolumen, was sich beim schnellen Lenken 
aufgrund der kurzen Dauer des Szenarios ergibt. Die dargestellte Grenzkurve stellt daher ein 
Kriterium dar, welches in jedem Fall erfüllt ist, sollte nur die erste Forderung nach einer Spei-
cherkapazität für 25 Prozent Lenkhubes in fünf Sekunden erfüllt werden. 
Da die Lenkgeschwindigkeit den Druckverlust im Lenkventil beeinflusst, wird bei zunehmen-
der Lenkgeschwindigkeit auch die verfügbare hydraulisch generierte Unterstützung kleiner. 
Um zu hohe Lenkleistungen zu vermeiden, wird mit diesem Szenario keine Vorgabe der 
Zahnstangenkraft gemacht, welche über die bereits beschriebenen Anforderungen aus den 
beiden anderen Szenarien hinausgeht. Gemäß dem Auslegungsszenario "Wenden in drei Zü-
gen" muss daher die maximale Zahnstangenkraft von 9612 N bis zu einer Lenkgeschwindig-
keit von 900 °/s zur Verfügung stehen. Das maximale Lenkmoment beträgt 9 Nm. Für höhere 
Lenkgeschwindigkeiten wird in Kauf genommen, dass die Druckverluste im Lenkventil ent-
sprechend dem Durchflussgesetzes einer idealen Blende mit dem Quadrat des Volumenstroms 
zunehmen. 
Die bisher beschriebenen Anforderungen für die Dimensionierung des Speichervolumens 
basieren auf der Annahme, dass der Speicher zu Beginn des Lenkmanövers vollständig aufge-
laden ist. Da aber der Speicherdruck im ungünstigsten Fall zu Beginn des Lenkmanövers 

















Bild  4.6 Grenzkurve der Mindestdauer für das Len-
ken ohne Pumpe  
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gleich dem minimalen Betriebsdruck pSp,0u ist,  stellt sich die Frage, in welchem Maß die Kri-
terien auch für diesen Fall noch erfüllt werden können. Wie bereits am Anfang des Kapitels 
erwähnt, wird der Vorspanndruck des Speichers pSp,v bei einer Gastemperatur von 130°C mit 
90 Prozent des minimalen Betriebsdrucks pSp,0u festgelegt. Da der minimale Betriebsdruck 
sich nach der maximalen Zahnstangenkraft im Auslegungsfall richtet, kann davon ausgegan-
gen werden, dass mindestens neunzig Prozent der maximalen hydraulischen Unterstützung 
erreicht werden können. Unter Berücksichtigung der Reibung und des Lenkradmoments lässt 
sich die Zahnstangenkraft mit den Gleichungen in Kapitel  4.1 somit zu 9150 N berechnen.  
Das zwischen dem minimalen Betriebsdruck pSp,0u und dem Vorspanndruck pSp,0 zur Verfü-
gung stehende Arbeitsvolumen ∆V kann unter Annahme einer adiabaten Zustandsänderung 
abgeschätzt werden. Mit den Gleichungen der Auslegungsrechnung in Kapitel  4.3.5 lässt sich 
nachvollziehen, dass bei einer geeigneten Wahl des maximalen und des minimalen Betriebs-
drucks ein Mindestwert von 60% des im normalen Betriebsbereich verfügbaren Arbeitsvolu-
mens eine gerechtfertigte Anforderung darstellt.  
Die Kriterien des Szenarios können somit wie folgt zusammengefasst werden: 
 Lenkgetriebeübersetzung iL,0  : 7.03 mm/rad 
 Lenkmoment MH  : 9 Nm 
 Lenkgeschwindigkeit, statisch statmax,δ&   :   900 °/s 
 Lenkgeschwindigkeit, dynamisch dynmax,δ&  : > 900 °/s, nach Grenzkurve 
 Motordrehzahl  : 0 U/min 
 Arbeitsvolumen des Speichers ∆VSp*  : 25 (15) % eines Lenkhubes 
 Zahnstangenkraft FKb,max bis statmax,δ& *  : 9612 (9150) N 
 Fluidtemperatur  ϑFluid  :  -40…130 °C 
 Speichertemperatur (Speichermantel) ϑSp :  < ϑFluid - 20 K  
* Die Werte in Klammern beziehen sich auf den Fall eines reduzierten Speicherdrucks. 
4.2.4  Zusammenfassung der Anforderungen an das Lenksystem 
Das Ziel der Auslegung ist die Dimensionierung der Komponenten Pumpe, Lenkzylinder und 
Speicher. Aus der Beschreibung der einzelnen Szenarien geht hervor, dass nicht alle Kompo-
nenten von den jeweiligen Kriterien betroffen sind. Auch sind die Maximalforderungen an die 
Komponenten unterschiedlich. Eine Zusammenstellung der Anforderungen sowie eine Zuord-
nung der Maximalanforderungen und der Komponenten zeigt die folgende Tabelle  4.1: 
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4.3  Berechnungsgang der Auslegung 
Bevor auf die Auslegung der einzelnen Komponenten eingegangen wird, folgen in den Kapi-
teln  4.3.1 und  4.3.2 Beschreibungen der Berechnungsansätze für die internen Leckagen und 
die Druckverluste im Lenksystem.  
4.3.1 Berechnungsansatz für die interne Leckage 
Leckagen treten zwischen den beiden Arbeitskammern des Lenkzylinders, zwischen Druck- 
und Tankanschluss des Lenkventils und in der Pumpe auf. Für die Pumpe reicht bei der Aus-
legung die Annahme eines typischen volumetrischen Wirkungsgrads. Für das Lenkventil und 
den Lenkzylinder verbietet sich jedoch eine Wirkungsgradangabe. Die Leckage wird daher in 
ihrer absoluten Höhe betrachtet und die Leckagestellen in den Komponenten werden als Spal-
te angenommen, in denen sich eine laminare Druckströmung ausbildet. Der Leckagevolumen-








FKb ≤ 9612 N
statisch:










Motordrehzahl 700 U/min 1100 U/min
Speicherauslegung - - 25% Lenkhub 15% Lenkhub






Szenario Parkieren Wenden in drei Zügen
statisch*:
FKb ≤ 9612 N
statisch:
FKb ≤ 9612 N
statisch:  |d(δH)/dt| ≤ 900°/s
dynamisch:  |d(δH)/dt| > 900°/s
Dauer nach Grenzkurve
Lenken ohne Pumpe





























Neben den geometrischen Größen wie 
Spaltquerschnitt ASp, Spalthöhe s und 
Spaltlänge L gehen die Druckdifferenz ∆p 
und die kinematische Zähigkeit ν(ϑ) der 
Flüssigkeit in die Berechnung des Lecka-
gestroms ein. Die Dichte der Druckflüs-
sigkeit ρ wird als unabhängig von Tempe-
ratur und Druck betrachtet. Auch seien 
der Spaltquerschnitt ASp und die Spalthö-
he s näherungsweise als konstant angese-
hen. Die kinematische Zähigkeit ν des 
Fluids und die treibende Druckdifferenz 
∆p bestimmen somit die Höhe des Lecka-
gestroms Ql. Die Temperaturabhängigkeit 
der Zähigkeit, das VT-Verhalten, ist daher bei der Beurteilung der Leckage zu berücksichti-
gen. Bild  4.7 zeigt den Verlauf der kinematischen Viskosität eines für Fahrzeuglenkungen 
typischen Hydraulikfluids (Pentosin CHF 11 s,  [15]). Der Gradient des Verlaufs weist auf 
eine starke, nicht lineare Temperaturabhängigkeit hin, die sich auch auf die Leckage im Spalt 
auswirkt. 
Für die Berechnung der Leckage im Auslegungsfall wird Gl.  4.12 verallgemeinert und nach 
Gl.  4.13 ein Leckagekoeffizient anhand der Festlegung einer Nennleckage Ql,nenn bei einer 
Bezugstemperatur und einem Bezugsdruck definiert. Der im Betrieb fließende Leckagestrom 















Bei der Auslegungsrechnung sind geeignete Leckageansätze nach Gl.  4.13 für den Lenkzylin-
der und das Lenkventil zu formulieren. Als Anhaltspunkt für den Leckagekoeffizienten des 
Lenkzylinders wird ein Erfahrungswert von 30 cm3 pro Minute bei einer Temperatur von 
130°C und einem Lenkdifferenzdruck von 100 bar angenommen. Für die Bestimmung der 
Leckage im Lenkventil wurden experimentelle Untersuchungen für eine geeignete Kombina-
tion aus Sitz- und Schieberventilen durchgeführt. Demnach ist eine Leckageannahme von 
0,1 l/min bei 60°C und 150 bar Druckdifferenz realistisch. Auf die Ergebnisse der Untersu-
chungen wird in Kapitel  8.4.2 noch näher eingegangen  
Gl.  4.12















Bild  4.7 Viskosität-Temperatur-Verhalten von 






























−   Lenkventil 
4.3.2  Berechnungsansatz für den Druckverlust im Lenkventil 
Wie bereits die Analyse des OC-Lenksystems verdeutlicht, reduzieren Druckverluste im 
Lenkventil den verfügbaren Lenkdifferenzdruck. Im Gegensatz zum Open-Center-
Lenksystem mit einem konstanten Volumenstrom wird beim Closed-Center-Lenksystem der 
Druckverlust ∆pLv,v unmittelbar vom Lenkvolumenstrom und damit von der Lenkgeschwin-
digkeit bestimmt. 
Die Messungen der Druckverluste im Sitz- und Schieberventil des CC-Lenksystems (s. Kapi-
tel  8.4.1 und Rösner  [59]) zeigen, dass bei der Auslegung von einem blendenförmigen Durch-
flusswiderstand ausgegangen werden kann. Somit ist der Druckverlust ∆pLv,v proportional 
zum Quadrat des Volumenstroms QLv. Unter der Annahme, dass bei maximaler Zahnstangen-
geschwindigkeit d(yKb)/dt und vollständig ausgelenktem Ventil die internen Leckagen gegen-
über dem Volumenstrom in den Arbeitsleitungen vernachlässigbar klein sind, kann der maxi-
male Volumenstrom auch durch das Produkt der Kolbenfläche AKb und der Kolbengeschwin-
























Die Angabe des Nennvolumenstroms QLv,nenn 
erfolgt stets für einen Druckverlust ∆pLv,nenn 
von 35 bar pro Steuerkante. Da der Volu-
menstrom im Lenkventil stets zwei Steuer-
kanten passiert, beträgt der Druckverlust bei 
Nenndurchfluss insgesamt 70 bar. Für das 
auszulegende CC-Lenksystem wird ein Pro-
portional-Regelventil mit einem Nenndurch-
fluss von 12 l/min ausgewählt. Die Druckver-
lustkennlinie bei geöffnetem Ventil zeigt 
Bild  4.8. Bei einem zu erwartenden maxima-
len Durchfluss von 6,5 l/min muss daher mit 
einem Druckverlust von bis zu 20 bar ge-




















Bild  4.8 Druckverlustkennlinie des Lenkven-
tils mit einem Nenndurchfluss von 12 l/min 
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4.3.3 Lenkgetriebe und Lenkzylinder 
Mit der Vorgabe der Lenkgetriebeübersetzung und des maximalen Zahnstangenweges lässt 







Als nächste zu bestimmende Größe ist die Reibung in Lenkgetriebe und Lenkzylinder abzu-
schätzen. Wie bereits in Kapitel  4.1 beschrieben, wird die Höhe der Reibung maßgeblich 
durch die Dichtflächen an der Zahnstange und den Summendruck im Lenkzylinder bestimmt. 
Aufgrund des identischen Zahnstangendurchmessers und somit gleicher Größe der mit Druck 
beaufschlagten Dichtflächen kann direkt auf den in Gl.  4.9 vorgestellten Berechnungsansatz 
zurückgegriffen werden, wobei noch der Summendruck in geeigneter Weise zu bestimmen ist. 
Mit der in Kapitel  4.3.2 getroffenen Druckverlustannahme kann die Höhe des Drucks in der 
unbelasteten Zylinderkammer abgeschätzt werden. Da der Durchfluss von der Zylinderkam-
mer in die Rücklaufleitung über nur eine Steuerkante erfolgt, entspricht der Druck der Hälfte 







Der Druck in der belasteten Zylinderkammer entspricht dann dem der unbelasteten Kammer 
zuzüglich des geforderten Lenkdifferenzdrucks und der Summendruck berechnet sich wie 
folgt: 
   max,Kbmax,v,Lvr,Lzl,Lz pppp ∆+∆=+  
Mit der Berechnung der Reibkraft FKb,r,max nach Gleichung Gl.  4.9 lässt sich die hydraulisch 
zu generierende Zahnstangenkraft FKb,hyd,max ermitteln. Hierbei ist auch der vom Fahrer an der 










Da der maximale Lenkdifferenzdruck im Lenkzylinder vorgegeben ist, kann die für die Er-
zeugung der hydraulischen Kraft notwendige Kolbenfläche nach Gl.  4.22 berechnet werden. 
Der erforderliche Kolbendurchmesser, der nach Gl.  4.23 berechnet wird, wird schließlich auf 
den Zehntelmillimeter aufgerundet (s. Gl.  4.24), womit sich nach Gl.  4.25 wiederum eine 
neue Kolbenfläche berechnet. Da mit der größeren Kolbenfläche auch die hydraulische Zahn-
stangenkraft ansteigt, müssen im Grunde der erforderliche Lenkdifferenzdruck und der Sys-
temdruck noch angepasst werden. Weil jedoch die Änderung des Lenkdifferenzdrucks in Fol-
ge des Aufrundens nur wenige hundert Millibar beträgt, können die auf dem Lenkdifferenz-
druck beruhenden Vorgaben der Auslegung bestehen bleiben und eine erneute Berechnung ist 










































p =∆  
4.3.4  Pumpe 
Für die Auslegung der Pumpe ist der maximale Pumpendruck, der durch den erforderlichen 
Systemdruck im Hydraulikspeicher bestimmt wird, zu ermitteln. Da für die Systemdruckrege-
lung ein Zwei-Punkt-Regler vorzusehen ist, müssen eine obere und eine untere Schwelle der 
Druckstufe festgelegt werden. Der minimale Systemdruck im Hydraulikspeicher pSp,0u be-
rechnet sich aus dem geforderten Lenkdifferenzdruck und dem Druckverlust im Lenkventil (s. 
Gl.  4.17). Die obere Grenze des Systemdrucks pSp,0o ergibt sich dann mit der gewählten Höhe 
∆pSp,0 der Druckstufe. 
     max,v,Lvmax,Kbu0,Sp ppp ∆+∆=  
     0,Spu0,Spo0,Sp ppp ∆+=  
Die Wahl der geeigneten Höhe der 
Druckstufe wird von mehreren Fakto-
ren beeinflusst. Zum einen steigt mit 
einer größeren Druckspanne das ver-
fügbare Arbeitsvolumen des Speichers. 
Dies wirkt sich mindernd auf die Zahl 
der Ladevorgänge aus. Andererseits 
führt der höhere Systemdruck zu höhe-
ren Verlusten in allen Komponenten 
des Lenksystems.  
Bild  4.9 illustriert den Zielkonflikt 
zwischen der Zahl der Ladevorgänge 
und den auftretenden Verlusten. Darge-
stellt ist die dimensionslose Ladekurve 





















Verlust bei 3 x Aufladen
Verlust bei 1 x Aufladen
 
Bild  4.9 Verluste bei unterschiedlicher Wahl der 
Höhe der Druckstufe  [59]  
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Bild  2.12. vorgestellt wurde. Für ein Fahrmanöver seien 30 Prozent des Speichernennvolu-
mens erforderlich und der mindestens erforderliche Systemdruck sei doppelt so groß wie der 
Vorspanndruck. Wird die Obergrenze der Druckstufe auf das fünffache des Vorspanndrucks 
festgelegt, dann bedarf es nur eines Ladevorgangs, bis die 30 Prozent des Speichernennvolu-
mens erreicht werden. Legt man hingegen den maximalen Systemdruck mit dem 2,5-fachen 
des Vorspanndrucks fest, so werden bereits drei Ladevorgänge benötigt. Da aber jeweils nur 
der grün dargestellte Bereich als erforderliche Nutzarbeit zur Verfügung stehen muss, ist bei 
nur einem Ladevorgang die Verlustarbeit ungleich höher als bei drei Ladevorgängen. Dies ist 
auf den überhöhten Speicherdruck und den degressiven Verlauf der Ladekurve zurückzufüh-
ren. Während der Prüfstandsuntersuchungen hat sich ein Wert von 15 bis 20% des minimalen 
Systemdrucks pSp,0u als eine ausreichend große Druckspanne bewährt. Für einen repräsentati-
ven Fahrzyklus sinkt im betrachteten Lenksystem somit die Zahl der Ladevorgänge auf unter 
zwei pro Minute. 
Der Volumenstrombedarf des Systems richtet sich in erster Linie nach dem aus den Lenkma-
növern zu berechnenden Bedarfsvolumenstrom, für den die Zahnstangengeschwindigkeit aus 
der maximalen Lenkradwinkelgeschwindigkeit und der Lenkübersetzung zu berechnen ist.  
  0,LHKb iy ⋅δ= &&  
Ein weiterer, kleinerer Volumenanteil kommt aus den Leckagen im Lenkzylinder und im 
Lenkventil. Der Berechnungsansatz für diese Leckageanteile wird in Kapitel  4.3.1 beschrie-
ben. Die Leckagevolumenströme werden zur Auslegung der Pumpe für die maximale Tempe-
ratur von 130°C und für die maximale treibende Druckdifferenz berechnet. Im Falle des 
Lenkzylinders ist dies der Lenkdifferenzdruck ∆pKb,max, für das Lenkventil ist es der maxima-














Mit dem Lenkvolumenstrom aus der Kolbenbewegung (Gl.  4.32) berechnet sich der von der 
Pumpe effektiv zu fördernde Volumenstrom aus den drei Teilvolumenströmen nach Gl.  4.33.  
  KbKbgeom,Kb AyQ ⋅= &  
  geom,KbLv,lKb,leff,Pu QQQQ ++=  










Hierbei sind Ψ der Dehnschlupf des Riementriebs und iPu das Übersetzungsverhältnis der 
Pumpe. Der Schlupf Ψ kann nach Beitz  [6] mit 2 Prozent angenommen werden. Das Überset-








drehzahlbereich mit niedrigen Verlusten läuft. Da die Verlustleistung im Allgemeinen mit der 
Drehzahl steigt, ist prinzipiell eine möglichst niedrige Drehzahl anzustreben. Ein wichtiges 
Kriterium ist hierbei auch der Verlauf des Schleppmoments über Druck und Drehzahl. Da die 
Pumpe im alltäglichen Betrieb vornehmlich lastfrei dreht, stellt der daraus resultierende Ver-
lustanteil einen großen Teil der gesamten Leistungsaufnahme dar. Darüber hinaus ist zu ge-
währleisten, dass der erforderliche Volumenstrom im Auslegungsfall gerade noch zur Verfü-
gung steht. Dabei ist auch der volumetrische Wirkungsgrad zu beachten, der gerade bei nied-
rigen Drehzahlen erhebliche Gradienten aufweisen kann und daher je nach Drehzahl des Sze-
narios unterschiedlich hoch anzunehmen ist. 
4.3.5  Hydrospeicher 
4.3.5.1  Thermodynamischer Zustand im Auslegungsfall 
Da der Hydrospeicher ein Speichergas enthält, dessen Zustand durch Druck und Temperatur 
bestimmt wird, sind diese Größen auf einen für die Auslegung sinnvollen Betriebspunkt fest-
zulegen. Auch ist zu beachten, dass das Speichergas während des Auslegungsszenarios eine 
Zustandsänderung erfährt. Aufgrund der hohen Geschwindigkeiten, mit denen die Lade- und 
Entladevorgänge im Auslegungsfall ablaufen, werden diese Zustandsänderungen als adiabat 
angesehen. Folglich wird das nutzbare Arbeitsvolumen ∆VSp, welches dem System zwischen 
zwei Betriebsdrücken zur Verfügung steht, kleiner.  
Bild  4.10 zeigt eine schematische Darstellung des pV-Diagramms für das Speichergas. Mit 
dem Diagramm werden die einzelnen Zustände im Auslegungsfall beschrieben: Das Spei-
chergas befinde sich zunächst im vorgespannten Zustand ("0"), d.h. die Speichermembran 
liegt vollständig an der Speicherwandung an und der Öldruck ist kleiner als der Vorspann-
VSp,v,it : Gasvolumen bei isothermer Kompression (1‘-2)














Kompression (1-2) vor der adiabaten Entspannung (2-3):
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Bild  4.10  Zustandsänderungen des Speichergases im Auslegungsfall 
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druck pSp,v. Damit im Fahrbetrieb der Vorspanndruck immer kleiner als der minimale Be-
triebsdruck pSp,0u (unterer Schaltdruck der Druckstufe) ist, lautet eine hiermit aufgestellte Be-
dingung für die Auslegung, dass der Vorspanndruck des Speichers bei 130°C neunzig Prozent 
des minimalen Systemdrucks oder weniger betrage: 
 u0,Spv,Sp p9,0)C130(p ⋅≤°  
Für jede andere Speichertemperatur ϑ1 berechnet sich der Vorspanndruck nach der Gleichung 






Da die Speicherkapazität mit sinkender Temperatur abnimmt, ist sie bei -40°C am geringsten. 
Für den Auslegungsfall ist daher die Speichertemperatur von -40°C in Gl.  4.36 einzusetzen, 
womit der Zustand 1 im obigen pV-Diagramm berechnet wird. Die darauf folgende Zustands-
änderung von 1 nach 2 entspricht dem Aufladen des Speichers. Da dieser Vorgang in der Re-
gel innerhalb einer sehr kleinen Zeitspanne abläuft, wird von einer adiabaten Kompression 
ausgegangen.  
Der Zustand 2 ist nun der Ausgangspunkt für die Zustandsänderung, welche die Auslegung 
des Speichervolumens bestimmt. In einer schnell verlaufenden Expansion des Speichergases 
bis zum Punkt 3 wird zwischen den beiden Schaltdrücken pSp,0u und pSp,0o das Arbeitsvolumen 
∆VSp abgegeben. Aufgrund der hohen Geschwindigkeit, die für das Entladen angenommen 
wird, ist auch hier kein Wärmeaustausch mit der Umgebung möglich. Das freigegebene Ar-
beitsvolumen ist daher kleiner als in allen anderen Fällen, in denen ein Wärmeaustausch statt-
findet. Somit wird der ungünstigste Fall beschrieben. 
Alternativ zu der beschriebenen adiabaten Kompression des Speichergases von 1 nach 2 
könnte auch eine polytrope oder gar eine isotherme Kompression des Speichergases ange-
nommen werden. Wie der Punkt 1' in Bild  4.10 zeigt, steigt in diesen Fällen das erforderliche 
Speichervolumen an. Die Annahme einer Kompression mit Wärmeaustausch ist jedoch wegen 
der kurzen Ladezeiten des Speichers nicht realistisch und wurde daher bei der Auslegung 
nicht berücksichtigt.  
Für die Gleichungen zur Berechnung der Zustände im pV-Diagramm wird zunächst die adia-
bate Entspannung vom Zustand 2 auf den Zustand 3 angeschrieben und die Gleichung nach 


















































Das Volumen V2 dient nun der Berechnung des Volumens V1, das gleich dem Speichernenn-
volumen VSp,v ist. Die Berechnung erfolgt nach der Gleichung einer adiabaten Kompression 
von 1 nach 2. Für den Druck p1 ist der nach Gl.  4.36 berechnete Vorspanndruck pSp,v des 















Will man das Auslegungsvolumen für den Fall einer polytropen Kompression von 1 nach 2 
berechnen, so ist in Gl.  4.39 an Stelle des Isentropenexponenten κ der Polytropenexponent n 
einzusetzen. 
Der Fülldruck des Speichers pSp, Füll wird schließlich nach Gl.  4.36 unter Annahme einer Füll-
temperatur berechnet. 
4.3.5.2  Einfluss des Verhaltens realer Gase 
Da der Betriebsdruck des Speichers weit über 100 bar beträgt und ein großer Temperaturbe-
reich für die Auslegung vorgegeben wird, ist für die Berechnung der Zustandsänderungen das 
Verhalten eines realen Gases anzunehmen. Zu diesem Zweck schlägt Murrenhoff  [43] die 
Verwendung des in Bild  4.11 (links) dargestellten druck- und temperaturabhängigen Verlaufs 
des Isentropenexponenten κ vor.  Rechts dargestellt ist das Kennfeld, welches sich aus einer 
kubischen Interpolation zwischen den Kennlinien gleichen Drucks ergibt. Dieses Kennfeld 
wird auch für die Simulationsrechnungen verwendet.  
Mit der Berücksichtigung des Verhaltens eines realen Gases steigt das berechnete erforderli-
che Speichernennvolumen im betrachteten Druck- und Temperaturbereich um bis zu 25 Pro-
zent an. 
Gl.  4.39


































Bild  4.11 Isentropenexponent κ von Stickstoff als Funktion der Temperatur nach Murren-
hoff  [43] (links), linear interpoliertes Kennfeld (rechts) 
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4.3.5.3  Berechnung des Speichernennvolumens als Funktion der Temperatur 
Wie mit dem Auslegungsszenario "Lenken ohne Pumpe" beschrieben wird, wirkt sich die 
Temperatur im Hinblick auf den Volumenbedarf des Speichers in unterschiedlicher Weise 
aus. Einerseits steigen mit zunehmender Temperatur der Vorspanndruck und damit die Kapa-
zität des Speichers an. Auf der anderen Seite wachsen mit der Temperatur auch die Leckage-
verluste im Lenkventil und im Lenkzylinder. Da im Szenario der Leckagevolumenstrom über 
die Gesamtdauer hinweg vom Speicher gepuffert werden muss, ist er ab einer bestimmten 
Größe und bei hoher Temperatur für die Auslegung des Speichers maßgeblich. 
Damit keine unrealistischen Fälle betrachtet werden, in denen z.B. die Speichertemperatur 
minus 40°C und die Öltemperatur an den Leckagestellen plus 130°C beträgt, wird im Ausle-
gungsszenario auch festgeschrieben, dass die Fluidtemperatur, welche die Höhe der internen 
Leckage bestimmt, maximal 20K über der Speichertemperatur liegt. Mit dieser Obergrenze 
der Temperaturdifferenz ist zwar der ungünstigste Fall beschrieben, es kann aber keine ein-
deutige Aussage über jene Temperatur getroffen werden, für die die Auslegung erfolgen soll. 
Die Berechnung der erforderlichen Speichergröße ist daher für den gesamten Temperaturbe-
reich durchzuführen und anschließend ist das Maximum der berechneten Mindestvolumina 
auszuwählen. 
Während des Szenarios fließen im Lenkzylinder und im Lenkventil Leckagevolumina, die für 


















Das vom Lenkzylinder während des Szenarios geometrisch verdrängte Hubvolumen erhält 
man mit dem im Szenario vorgeschriebenen Lenkhub von 25 Prozent und der ausgelegten 
Kolbenfläche AKb nach der folgenden Gleichung: 
 ( ) Kbmax,Kbgeom,Kb Ay225,0V ⋅⋅⋅=   
Das benötigte Arbeitsvolumen errechnet sich somit als Summe der zeit-, temperatur- und 
druckabhängigen Leckagevolumina und dem geometrischen Hubvolumen: 
 geom,KbLv,lKb,lFluidSp VVV)(V ++=ϑ∆  
Die Berechnung des erforderlichen Speichervolumens erfolgt bei Umgebungstemperaturen  
von ϑenv = -40…120°C. Die Temperatur des Fluids ϑFluid übersteigt diese Werte nach Ausle-
gungsszenario um jeweils 20°C, sie wird jedoch nie größer als 130°C. Folglich beträgt die 
Fluidtemperatur ϑFluid -20 bis 130°C. 
Im Fortgang der Berechnungen ist für eine ausreichende Zahl von Stützstellen im Tempera-
turbereich der Vorspanndruck des Speichers gemäß Gl.  4.36 zu berechnen. Anschließend 
erhält man mit Gl.  4.38 das Arbeitsvolumen bei maximalem Druck V2 und kann nach Gl.  4.39 




















4.4  Ergebnisse der Auslegungsrechnung für das Modellfahrzeug 
Der vorgestellte Berechnungsgang wurde für eine sauggeregelte Radialkolbenpumpe durchge-
führt. Eine Vorstellung der Kennlinien der Pumpe erfolgt in Kapitel  9.1. Es ergeben sich so-
mit die in Tabelle  4.2 aufgelisteten Eckdaten des Lenksystems. Eine vollständige Auflistung 
der Auslegungsdaten erfolgt im Anhang  12.1: 
Die Tabelle weist für das Nennvolumen des Speichers eine Mindestgröße von 643 cm3 aus. 
Allein dieser Zahlenwert drückt jedoch nicht aus, welche Abhängigkeit dieser Wert von den 
vorausgegangenen Annahmen hat. Um den Effekt unterschiedlicher Leckageansätze für die 
Auslegung des Speichervolumens darzustellen, wurde die Speicherauslegung für unterschied-
liche Werte von 0 bis 200 Prozent des Nennleckagestroms durchgeführt. Bild  4.12 zeigt das 
Ergebnis dieser Berechnung. Deutlich erkennbar ist der mit der Temperatur zunehmende Ein-
fluss der Leckage. Für die doppelte Nennleckage, wie sie z.B. in einem verschlissenen Schie-
berventil auftreten könnte, liegt der Auslegungspunkt des Hydrospeichers nicht mehr bei der 
minimalen Temperatur von minus 40 °C, sondern bei 120°C. Das Abknicken der Linien glei-
cher Leckage bei einer Temperatur von 110°C ist auf die Begrenzung der Fluidtemperatur auf 
130°C zurückzuführen. Da die Fluidtemperatur nach Auslegungsszenario im ungünstigsten 
Fall 20 K über der Speichertemperatur liegt, jedoch nie größer als 130°C wird, ist der Lecka-
geeinfluss ab einer Umgebungstemperatur von 110°C geringer. 
Gl.  4.44
  Lenkgetriebe Übersetzung des Lenkgetriebes iL,0 7,03  mm/rad
  Maximaler Zahnstangenweg yKb,max 75,5  mm
Maximaler Lenkdifferenzdruck ∆pKb,max 101  bar
Kolbenstangendurchmesser dKb 28,0  mm
 Kolbendurchmesser DKb 44,8  mm
  Wirkflächen Kolben AKb 9,60  cm
2
  Maximale Zahnstangenkraft FKb,max 9612  N
Pumpe Übersetzung der Pumpe iPu 1,15
Volumetrischer Wirkungsgrad der Pumpe ηPu,vol 80  %
  Verdrängungsvolumen VPu 6,7  cm
2
Speicher Speicherdruck pSp 122...142  bar
  Lenkhub ohne Pumpenunterstützung yKb 37,75 mm
Nennvolumen VSp 643  cm
3
 


























Bild  4.12 Erforderliches Nennvolumen des Speichers  nach Auslegung 
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5  Berechnungsmodelle zur Simulation der Leistungsauf-
nahme 
5.1  Mechanischer Lenkstrang 
Zur Simulation der umgesetzten hydraulischen Leistungen bedarf es auch eines Modells des 
mechanischen Lenkstrangs. Je nachdem, welchem Zweck es dienen soll, ist die geeignete 
Modelltiefe zu wählen. Wird das Modell z.B. zur Simulation der mittleren Leistungsaufnahme 
in einem Fahrzyklus verwendet, d.h. treten nur langsame Lenkvorgänge auf und die zu 
simulierende Zeitspanne ist groß, so bedarf es eines sehr einfachen Modells. Unter 
Umständen reicht für die Zyklussimulation eines Closed-Center-Lenksystems die Annahme 
einer konstanten Lenkübersetzung vom Lenkrad bis zur Lenkachse hin aus. Im Gegensatz 
hierzu bedarf die Simulation eines Open-Center-Lenksystems zwingend der Berechnung des 
in der Lenksäule übertragenen Lenkmoments. Folglich müssen bei der Simulation des 
mechanischen Lenkstrangs die Elastizitäten, Reibungseffekte und Übersetzungsverhältnisse 
berücksichtigt werden. Das im Folgenden vorgestellte Modell des mechanischen Lenkstrangs 


















Bild  5.1 Übertragungselemente des mechanischen Lenkstrangs 
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Bild  5.1 zeigt den mechanischen Lenkstrang mit den wichtigsten Übertragungselementen. Das 
Lenkmoment wird vom Fahrer über das Lenkrad an der Lenksäule aufgebracht und vom 
Kreuzgelenk, der Lenkzwischenwelle und der Gelenkscheibe auf die Ritzelwelle übertragen. 
In die Ritzelwelle integriert ist der Drehstab, welcher bei einem Open-Center-Lenksystem die 
Steuerbuchse und den Drehschieber des Lenkventils miteinander verbindet. Die Anordnung 
des Drehstabes in der Lenksäule hat sich auch beim Closed-Center-Lenksystem bewährt, da 
die Gradienten des übertragenen Drehmoments und damit der Sollwertvorgabe der Differenz-
druckregelung kleiner werden. Der Drehstab ist an seinen Enden reibungsbehaftet gelagert, 
was für die notwendige Dämpfung sorgt und Drehschwingungen verhindert. Gegenüber den 
anderen im Momentenfluss liegenden Übertragungselementen vom Lenkrad bis zum Lenkrit-
zel weist der Drehstab eine geringe Drehsteifigkeit von etwa 1,5 Nm/°  auf.  
An den Drehstab schließt der Ritzelschaft mit dem Lenkritzel an, welches die rotatorische 
Bewegung der Ritzelwelle in eine translatorische Bewegung der Zahnstange umsetzt. Auf-
grund des an die Lenksäule anschließenden Kreuzgelenks ist die Übersetzung der Drehbewe-
gung vom Lenkrad bis zum Zahnstangenweg nicht gleichmäßig. Diese Lenkungsungleich-
förmigkeit führt zu einer Abweichung des idealen und des tatsächlichen Lenkritzelwinkels 
von bis zu 8 Grad. 
Der Kolben des Lenkzylinders ist direkt mit der Zahnstange verbunden. Die externen Kolben-
stangendichtungen führen, wie in Kapitel  4.1 bereits erwähnt, zu einer druckabhängigen Rei-
bung, die der Bewegung der Zahnstange entgegenwirkt. Eine weitere Kraft wird durch die 
Schutzbälge zwischen Lenkzylinder und Spurstange verursacht. Die aus beiden Schutzbälgen 
resultierende Kraft wirkt stets in Richtung Lenkmitte. An der Zahnstange schließt die Lenkki-
nematik an, die im vorliegenden Fall als Lenkdreieck ausgeführt ist. Die Spurstangen verbin-
den über Gelenke die Zahnstange mit den Spurhebeln, welche fest mit den um die Lenkachse 
drehbar gelagerten Radträgern verbunden sind. Die Lager der Radträger wie auch die Gelenke 
in der Hebelmechanik weisen Reibungswiderstände auf, die bei der genauen Untersuchung 
des Lenksystems zu berücksichtigen sind. Darüber hinaus darf die Elastizität der Lenkkine-
matik nicht vernachlässigt werden und schließlich ist auch zu berücksichtigen, dass die Über-
setzung der Zahnstangenbewegung in eine Drehung des Radträgers um die Lenkachse un-
gleichmäßig ist. 
Für die Modellbildung ist zunächst zu entscheiden, welche Elastizitäten der Übertragungs-
elemente zu berücksichtigen sind. Die Berechnung einer jeden Elastizität führt zu zusätzli-
chen Freiheitsgraden. Das Modell wächst dann um mindestens zwei Integratoren. Da mit dem 
zu erstellenden Modell keine hochfrequenten Strukturschwingungen untersucht werden sol-
len, sondern lediglich eine richtige Zuordnung von Lenkradwinkel, Zahnstangenweg und 
Radlenkwinkel zu berechnen ist, wird die Zahl der elastischen Übertragungsglieder auf die 
Übertragungselemente mit der geringsten Steifigkeit begrenzt. Dies sind der Drehstab und die 
in einer Feder zusammengefasste Lenkkinematik zwischen Zahnstange und Radträger. Für 
eine genaue Betrachtung aller im Kraftfluss liegenden Bauteile wird z.B. auf Dürr  [17] oder 
Paulitsch  [54] verwiesen. 
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Bild  5.2 zeigt das mechanische Ersatzschaubild, anhand dessen die Modellierung des Lenk-
strangs erfolgt. Da das Radkräftemodell in Kapitel  5.4 ein Einspurmodell ist und näherungs-
weise von einer symmetrischen Last am rechten und linken Rad ausgegangen wird, erfolgt 
auch die Modellbildung nur für eine Hälfte des Lenksystems.  
Die mechanischen Eingangs- und Ausgangsgrößen des Modells sind wie folgt: 
 Eingangsgrößen : - Lenkradwinkel δH 
- hydraulisch generierte Zahnstangenkraft FKb,hyd 
 - Radmoment MR um die Lenkachse 
 Ausgangsgrößen : - Lenkradmoment MH  
- Zahnstangenkraft am inneren Spurstangengelenk FKb 
- Zahnstangenweg yKb 
- Lenkwinkel am Rad δm(δv,l,δv,r) 
Ohne im Detail auf die grafisch dargestellten funktionellen Abhängigkeiten der einzelnen 




Bild  5.2 Mechanisches Ersatzschaubild des Lenkstrangs 
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 LhLhLhr/l,v y)y(i/ ⋅−+=δ  
Wie aus Bild  5.2 hervorgeht, wird die Elastizität des reibungsbehaftet gelagerten Drehstabes 
als Parallelschaltung einer Feder und eines Dämpfers modelliert. Gleiches gilt für die zusam-
mengefasste Elastizität der Hebelmechanik, bestehend aus der Zahnstange, den Spurstangen, 
den Spurhebeln, dem Radträger sowie den jeweils dazwischen liegenden Lagern. Die Massen 
der Zahnstange und des Kolbens des Lenkzylinders werden mit der Punktmasse mKb be-
schrieben. Die Masse der Räder sowie aller um die Lenkachsen gedrehten Bauteile einschließ-
lich der Radträger und der Übertragungselemente werden in einer Drehmasse JR zusammen-
gefasst. Zur Berücksichtigung der Reibung in der Hebelmechanik wird eine konstante Rei-
bungskraft FLh,r angenommen, welche der Bewegung der Zahnstange im Sinne einer cou-
lombschen Reibkraft entgegenwirkt. In derselben Weise wirkt auch die Reibkraft FKb,r im 
Lenkzylinder.  
Zur Ermittlung der Modellparameter, wie z.B. der Übersetzungsverhältnisse oder der Reib-
kräfte, wurden experimentelle Untersuchungen durchgeführt und vereinfachende Modellan-
nahmen getroffen, die in den folgenden Abschnitten erläutert werden. Auf die an der Lenk-
achse durch das Drehmoment MR gekennzeichneten Radlasten wird in Kapitel  5.4 eingegan-
gen. 
5.1.1  Übersetzung des Kreuzgelenkes und des Lenkgetriebes 
Die Position der Zahnstange bestimmt den ge-
ometrischen Volumenbedarf des Lenksystems 
und ist daher von Bedeutung für die Modellbil-
dung. Sie wird bestimmt durch den Lenkrad-
winkel und unter Berücksichtigung der Un-
gleichförmigkeit des Kreuzgelenkes (Kardan-
fehler), der Gelenkscheibe sowie der Verzah-
nung des Lenkgetriebes.  
Da die Gelenkscheibe nur zur Aufnahme kleiner 
axialer Winkelversätze dient, wird ihr Einfluss 
auf die Ungleichförmigkeit vernachlässigt. 
Auch die Ungleichförmigkeit der Verzahnung 


















Bild  5.3 Ungleichförmigkeit der Lenküber-
setzung durch den Kardanfehler  
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Winkel am Kreuzgelenk gilt der in Gl.  5.5 gegebene Zusammenhang zwischen dem Lenk-










arctan 1,H2,H  
Hierbei repräsentiert α den Winkelversatz der Lenksäule und der Ritzelwelle. Mit diesem 
Zusammenhang lässt sich der Winkelfehler ∆δ, d.h. die Differenz der beiden Drehwinkel 
ermitteln, wobei aufgrund der Unstetigkeitsstellen der Tangensfunktion der Zusammenhang 
stückweise und jeweils um 180° versetzt zu berechnen ist. Für einen Winkelversatz α von 38°  
wurde der in Bild  5.3 dargestellte Vergleich der Berechnung und der Messung erhalten. Die 
messtechnische Ermittlung des Winkels δH,2 erfolgte über die Rückrechnung des gemessenen 
Zahnstangenwegs. Die dargestellten Abweichungen sind daher teilweise auf die Elastizität des 
Drehstabes in der Ritzelwelle und die kinematische Ungleichförmigkeit der Getriebestufe und 
der Gelenkscheibe zurückzuführen. Für die statische Übersetzung des Lenkgetriebes wurde 
ein konstanter Wert von iL,mech,0 von 7,03 mm/rad ermittelt. 
5.1.2  Kinematische Übersetzung iLh der Lenkhebel 
Die Übersetzung der Lenkkinematik wird ebenfalls aus einer geometrischen Betrachtung her-
geleitet. Die Geometrie der Hebelmechanik ist in Bild  5.4 dargestellt.  
Gesucht wird der Zusammenhang zwischen dem Zahnstangenweg yKb und dem Radlenkwin-
kel δv. Da die Radlenkwinkel am linken und am rechten Rad beim Einlenken sich gegenläufig 
verhalten, soll ein mittlerer Lenkwinkel δm berechnet werden, der auch im Radkräftemodell in 
Kapitel  5.4 für das Einspurmodell zur Berechnung der Radkräfte verwendet wird.   
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Bild  5.4 Lenkkinematik mit geometrischen Größen zur Ermittlung der Übersetzung 
Gl.  5.6
62 
Zur Herleitung der Übersetzung wird im Folgenden das linke Vorderrad betrachtet. Die Werte 
für das rechte Vorderrad ergeben sich, wenn man das Vorzeichen des Zahnstangenwegs um-
kehrt.  
In der Mittelstellung der Lenkung hat der Punkt B (s. Bild  5.4) in Bezug auf die Lenkachse im 














Da sich der Punkt B auf einer Kreisbahn um die Lenkachse A dreht, kann man die Koordina-










Damit ergeben sich die folgenden Gleichungen zur Bestimmung der horizontalen Komponen-
te Bh und der vertikalen Komponente Bv in Bezug auf A.  
 l,vl,vAh sinccosdB δ⋅+δ⋅=  
 l,vl,vAv coscsindB δ⋅+δ⋅−=  
Auch der Punkt C der Spurstange in Bild  5.4 kann sich im frei beweglichen Zustand nur auf 







C B  
Mit dem Drehwinkel β ergeben sich schließlich die folgenden Koordinaten des Punkts C in 
Bezug auf B: 
 β⋅+β⋅= sinfcoseC Bh  
 β⋅+β⋅−= cosfsineC Bv  


























 β⋅+β⋅+δ⋅+δ⋅= sinfcosesinccosdC l,vl,vAh  
 β⋅+β⋅−δ⋅+δ⋅−= cosfsinecoscsindC l,vl,vAv  
Diese allgemeine Bewegung, die der Punkt C um den Punkt A ausführen kann, entspricht der 
Bewegung eines Doppelpendels. Tatsächlich kann sich die Zahnstange aber nur horizontal 
verschieben, was die Bedingung  
 0C Av =  
liefert. Mit dieser Bedingung lassen sich die obigen Gleichungen eindeutig nach Ch|A auflö-













 β−=β 2cos1sin  
ein, so ergibt sich eine quadratische Gleichung, die eine Beziehung zwischen β und δv,l her-
stellt. Mit den experimentell an einem Versuchsfahrzeug der Baureihe E46 ermittelten Stre-
cken können die obigen Gleichungen eindeutig aufgelöst werden.  
 c  =   0,121  m d =   0,024 m 
 e  =   0,405  m f =   -0,037 m 
Damit ergibt sich die in Bild  5.5 dargestellte 
Abhängigkeit zwischen dem Lenkwinkel am 
linken Vorderrad δv,l und dem Zahnstangen-
weg yKb. 
Die obigen Gleichungen ergeben bei einem 
am Versuchsfahrzeug gemessenen maxima-
len Zahnstangenweg von ±75,5 mm maxima-
le Lenkwinkel des kurveninneren und des 
kurvenäußeren Rades von  
δv,i = -43,72° und δva = 35,54°.  
Diese Werte stimmen sehr gut mit den Anga-
ben aus ATZ  [4] von  
δvi = -43,62° und δv,a = 35,61° 
überein.  
Um den Lenkdifferenzwinkel ∆δ kenntlich zu machen, wurde der negative Teil der Kurve in 
Bild  5.5 um 180 Grad um den Ursprung gedreht (Gestrichelte Linie). 
     r,vl,v δ−δ=δ∆   
5.1.3  Reibung im Lenkzylinder und in der Zahnstangenführung 
Wie schon in Kapitel  4.1 beschrieben, ist die Reibungskraft im Lenkzylinder hauptsächlich 
auf die druckunterstützten Abdichtungen der Kolbenstangen und die Einstellung des Druck-
stücks der Zahnstangenführung zurückzuführen. Der experimentell ermittelte Zusammenhang 
aus Gl.  4.9, der auch ins Modell übernommen wird, sei hier noch einmal wiedergegeben. 
 ))pp(
bar
N51,8N115()y(signF r,Lzl,LzKbr,Kb +⋅+⋅= &   
5.1.4  Reibung in der Lenkkinematik 
Da kein Versuchsfahrzeug mit der entsprechenden Messtechnik zur Verfügung stand, konnte 
die resultierende Reibungskraft der Übertragungselemente der Lenkkinematik nicht experi-
mentell ermittelt werden, weshalb Annahmen getroffen wurden: Die Reibungskraft resultiert 
aus den einzelnen coulombschen Reibmomenten in den Spurstangengelenken, den Winkelge-
Gl.  5.18












Bild  5.5 Lenkwinkel am linken Vorderrad in 





lenken und in der Lagerung des Radträgers. Unter der Annahme, dass die Reibmomente der 
Spurstangen- und Winkelgelenke jeweils 1 Nm und das Reibmoment des Radträgers um die 
Lenkachse 3 Nm betragen, kann eine resultierende Reibkraft (pro Rad) FLh,r an der Zahnstan-
ge in Höhe von 179,5 N berechnet werden. Hierbei werden die Hebel, über die die Reibmo-
mente an der Zahnstange wirken, in der Lenkmitte bestimmt und die Höhe der Reibkraft wird 
näherungsweise als unabhängig vom Lenkwinkel angenommen. 
 N5,179)y(signF Lhr,Lh ⋅= &  
5.1.5  Rückstellkraft der Schutzbälge 
Die Schutzbälge werden am Lenkgetriebe und an 
den Spurstangen befestigt und beim Einlenken 
daher gedehnt bzw. gestaucht. Dies führt zu einer 
zusätzlichen Zahnstangenkraft FKb,Sb, die stets zur 
Lenkmitte hin gerichtet ist. Für die Modellbildung 
wird der in Bild  5.6 dargestellte Verlauf ange-
nommen, der sich an den von Stoll  [65] beschrie-
benen Untersuchungsergebnissen orientiert.  
Die Einbindung dieses Kraftverlaufs in das Simula-
tionsmodell erfolgt über eine zweidimensionale 
Interpolation (Look-up-Table). 
 
5.1.6  Trägheitmoment des Rades und des Radträgers um die Lenkachse 
Die in Bild  5.2 dargestellte Drehmasse JR wird unter folgenden 
vereinfachenden Annahmen abgeschätzt:  
Die Masse mR des Vorderrades und des mit ihm um die Lenk-
achse gedrehten Radträgers wird mit 25 kg angenommen. Dar-
über hinaus werden Rad und Radträger als ein homogener 
Kreistorus mit einer gleichmäßigen Massenverteilung angese-
hen (s. Bild  5.7). Das Trägheitsmoment JR,S des Körpers um 
die eigene Vertikalachse wird für einen Kreistorus berechnet, 
dessen innerer Halbmesser Ri achtzig Prozent des Felgenhalb-
messers beträgt und dessen äußerer Halbmesser Ra dem Rad-
halbmesser entspricht. Die Reifengröße entspricht den am Ver-
suchsfahrzeug montierten Reifen (195/50 R15). Der Hebelarm 
xS, mit dem die Masse um die Lenkachse dreht, wird mit 0,12 
m angenommen  [11]. 
So lässt sich mit Hilfe des Steiner'schen Satzes  [6] das Rotati-
onsträgheitsmoment des Rades und des Radträgers  um die Lenkachse A wie folgt abschätzen. 
Gl.  5.21

























Bild  5.7 Homogener 
Kreistorus zur Abschätzung 
















Für ein Rad berechnet sich das Rotationsträgheitsmoment zu JR = 1,037 kg·m2. Da die Träg-
heit zweier Räder zu berücksichtigen ist, muss im mechanischen Modell der doppelte Wert 
angesetzt werden.  
5.1.7  Elastizität der Lenkkinematik 
Die Berücksichtigung der Elastizität der Lenkkinematik ist nur bei hohen Zahnstangenkräften 
von Bedeutung, da hier ein nennenswerter Unterschied des tatsächlichen Radlenkwinkels 
gegenüber der rein kinematischen Übersetzung bei lastfreiem Einlenken auftritt. Für die Be-
rechnung der Leistungsaufnahme eines Lenksystems während eines Fahrzyklus kann die Elas-
tizität unberücksichtigt bleiben, da im alltäglichen Fahrbetrieb nur sehr selten hohe Zahnstan-
genkräfte auftreten. Bei Vernachlässigung der Elastizität kann in Gl.  5.1 bis Gl.  5.4 die 
Koordinate yLh durch den Zahnstangenweg yKb ersetzt werden. Alle Terme, die die Steifigkeit 
cLh und die Dämpfung dLh enthalten, fallen somit weg und das Gleichungssystem wird um 
einen Freiheitsgrad reduziert. 
Schätzwerte für die in Bild  5.2 dargestellte Steifigkeit cLh und Dämpfung dLh der Lenkkine-
matik können unter Berücksichtigung der von Stoll  [65] beschriebenen Untersuchungen zur 
Lenkelastizität eines Fahrzeugs ohne hydraulische Lenkunterstützung aufgestellt werden. 
Somit werden eine Federsteifigkeit von 1200 N/mm und eine Dämpfungskonstante von 2000 
N·s/m als Anhaltswerte vorgeschlagen.   
Gl.  5.22
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5.2  Hydraulik der konventionellen Open-Center-Lenkung 
In den folgenden Abschnitten werden die einzelnen Komponenten des hydraulischen Teils der 
untersuchten Open-Center-Lenkung hinsichtlich ihrer Verluste betrachtet und die Berech-
nungsansätze für das Simulationsmodell vorgestellt. Bild  5.8 gibt einen Überblick der einzel-
nen Verlustquellen, die im Modell berücksichtigt werden. 
5.2.1 Pumpenantrieb 
Der Antrieb von Lenkhilfepumpen erfolgt bei konventionellen Systemen über einen Riemen-
trieb. Neben dem Übersetzungsverhältnis, das sich aus dem Durchmesserverhältnis der Rie-
menscheiben berechnet, ist dabei der Wirkungsgrad der Übertragung zu berücksichtigen. Ver-
luste werden z.B. durch eine erhöhte Lagerreibung an den drehenden Achsen erzeugt. Diese 
Reibanteile sowie die Ventilationsverluste sollen jedoch den angetriebenen bzw. antreibenden 
Komponenten zugeordnet werden und nicht dem Riementrieb. Eine weitere Verlustquelle 
stellt der sog. Dehnschlupf dar, der durch den Ausgleich unterschiedlicher Riemendehnungen 
in Last- und Leertrum hervorgerufen wird. Durch den Dehnschlupf bedingt ist die tatsächliche 
Drehzahl der angetriebenen Achse etwas kleiner als sich mit dem geometrischen Überset-
zungsverhältnis iPu ausrechnen lässt. Für Riemenantriebe mit Elastomer-Laufschicht kann 






















Bild  5.8 Verlustquellen im Open-Center-Lenksystem 
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 )1(inn PuVkmPu Ψ−⋅⋅=  
Bei einem Drehmomentverhältnis, das sich entsprechend dem geometrischen Übersetzungs-
verhältnis iPu einstellt, und einer Pumpendrehzahl nPu, die um den Schlupf Ψ reduziert ist, 
















Die bevorzugte Bauart von Lenkhilfepumpen in Open-Center-Systemen ist die zweihubige 
Flügelzellenpumpe mit konstantem Verdrängungsvolumen  [65]. Die Regelung des erforderli-
chen Systemvolumenstroms erfolgt mit Hilfe von Dreiwege-Stromregelventilen. Bild  5.9 
zeigt die schematische Darstellung einer Pumpe mit einem solchen Ventil. 
Der theoretisch geförderte Volumen-
strom berechnet sich aus dem tatsächli-
chen Verdrängungsvolumen VPu und 
der Drehzahl nPu der Pumpe. 
     PuPuth,Pu VnQ ⋅=  
Der von der Pumpe stromab der 
Verdrängerkammern zur Verfügung 
gestellte Volumenstrom QPu ist gleich 
dem theoretischen Volumenstrom QPu,th 
abzüglich der Leckageverluste, die 
entlang der Spalte innerhalb der Pumpe 
von der Druck- zur Saugseite fließen. 
Die Beschreibung der internen Lecka-
geverluste erfolgt über den volumetri-
schen Wirkungsgrad ηPu,vol.  
     vol,Puth,PuPu QQ η⋅=  
Da die stromab der Pumpe auftretenden 
Druckverluste vom Systemvolumen-
strom Qsys und nicht vom tatsächlich 
geförderten Volumenstrom QPu abhängen, ist der volumetrische Wirkungsgrad für die Ver-
lustbetrachtung des Lenksystems nur von untergeordneter Bedeutung. Der Systemvolumen-
strom Qsys entspricht dem konstanten, geregelten Volumenstrom der mit Hilfe des in die Pum-
pe integrierten 3-Wege-Stromregelventils eingestellt wird. Da die Auslegung der direkt 
angetriebenen Pumpe für die Leerlaufdrehzahl des Verbrennungsmotors erfolgt, fördert die 
Pumpe bei einer höheren Drehzahl einen zu hohen Volumenstrom QPu. Der zu viel geförderte 














Bild  5.9 Schaltbild der Flügelzellenkonstantpumpe 




den Lenkvorgang genutzt. Die Volumenstrombilanz der Pumpe kann somit wie folgt ange-
schrieben werden.  
 Rvvol,Puth,Pusys QQQ −η⋅=  
Im Hinblick auf den Systemwirkungsgrad repräsentiert der ungenutzte Volumenstrom QRv 
einen volumetrischen Verlust der Pumpe, welcher in gleicher Weise wie die internen Lecka-
geverluste wirkt.  
Die in der Pumpe entstehenden Drücke sind vom Lastdruck psys abhängig. Je nach Ventilweg 
des Lenkventils stellt sich ein entsprechender Lastdruck in der Druckleitung ein. Der Druck-
verlust in der Pumpe wird vornehmlich durch die Hauptstromdrossel des Stromregelventils 
verursacht. Da die Funktion des Stromregelventils unabhängig von der Temperatur sein soll, 
wird die Hauptstromdrossel als Blende ausgeführt. Der Druckverlust stellt sich daher propor-
tional zum Quadrat des geförderten Systemvolumenstroms Qsys ein und kann mit der folgen-
















Neben volumetrischen Verlusten und Druckverlusten tragen noch mechanische Verluste zur 
Leistungsaufnahme der Pumpe bei. Ihre Größe und ihr Verlauf sind stark vom Pumpentyp 
und der Ausführung abhängig. Prinzipiell folgen mechanische Verluste den Gesetzmäßigkei-
ten von Haftreibung, Mischreibung und hydrodynamischer Reibung und können daher mit 
dem Verlauf der Stribeck-Kurve angenähert werden. Ein Berechnungsansatz für diese Kurve 
wird z.B. von Maier  [36] vorgestellt. Genauere Berechnungen lassen sich jedoch nur mit Hilfe 
experimentell ermittelter Kennlinien gewinnen.  
Zur Simulation der Leistungsaufnahme der Pumpe sind alle beschriebenen Effekte, volumetri-
sche Verluste und hydraulisch-mechanische Verluste zu berücksichtigen. Insbesondere die 
Berechnung der volumetrischen Verluste, d.h. der internen Leckagen und des zurückgeführten 
Volumenstroms QRv, führt aber zu aufwändigen Modellen, wie sie z.B. von Ivantysyn  [31] 
beschrieben werden. Um einfach zu handhabende Berechnungsansätze zu erhalten, empfiehlt 
es sich daher, experimentell ermittelte Kennfelder mit den Eingangs- und Ausgangsgrößen 
der Pumpe zu verwenden. Die für die Simulation benötigten Kennfelder sind hierbei das Vo-
lumenstromkennfeld und das Kennfeld des Verlustmoments. Sind diese Größen in Ihrer Ab-
hängigkeit von den Parametern Druck und Drehzahl bekannt, so kann eine einfache Berech-
nung der Eingangs- und Ausgangsleistung mit Hilfe der im Folgenden vorgestellten Glei-
chungen durchgeführt werden.  
Das aufgenommene Drehmoment der Pumpe MPu setzt sich aus dem theoretischen Moment 
MPu,th und dem Verlustmoment MPu,v zusammen. Hierbei ist das benötigte theoretische Ver-













Das Verlustmoment MPu,v kann mit Hilfe von Gl.  5.29 aus den Messgrößen Druck, Drehzahl 
und Drehmoment berechnet werden. Die Pumpe des untersuchten Lenksystems weist ein ex-
perimentell ermitteltes Verdrängungsvolumen von 9,8 cm3 auf. Da zum Zeitpunkt der Kenn-
feldmessungen keine geeignete Sensorik zur genauen Messung des Drehmoments zur Verfü-
gung stand, wird auf Pumpenkennlinien des Herstellers zurückgegriffen. Mit dem Verdrän-
gungsvolumen und den Kennlinien berechnet sich schließlich der in Bild  5.11 dargestellte 
Verlauf des Verlustmoments über der Drehzahl und für unterschiedliche Drücke.  
Das gemessene Volumenstromkennfeld der Pumpe zeigt Bild  5.10. Deutlich zu erkennen ist 
das Eingreifen des Stromregelventils ab einer Drehzahl von etwa 1000 U/min. Mit zuneh-
mender Drehzahl fällt insbesondere bei niedrigem Druck der Volumenstrom wieder ab. Die-
ses Verhalten wird mit der Auslegung des Stromregelventils durchaus gewünscht, da so bei 
hohen Drehzahlen die Druckverluste und damit die gesamte Verlustleistung deutlich reduziert 
werden können.  
Die Kennfelder werden in das Simulationsmodell unter SIMULINK mit Hilfe zweidimensio-
naler Interpolationsfunktionen eingebunden.  
Die Berechnung der Eingang- und Ausgangsleistung der Pumpe sowie der Verlustleistung 
erfolgt schließlich mit den folgenden Gleichungen. 
 PuPuPu,ein n2MP ⋅π⋅⋅=  
 syssysPu,aus pQP ⋅=  
 Pu,ausPu,einPu,v PPP −=  
5.2.3  Druckverluste in den Leitungen 
In der Druck- und in der Rücklaufleitung des Lenksystems entstehen wegen des konstanten 




















Bild  5.10 Volumenstromkennfeld der Pumpe 
im OC-Lenksystem 




















Bild  5.11 Verlauf des Verlustmoments der 





tung des gesamten Lenksystems liefern. Der allgemeine Ansatz für die Druckverluste in Rohr-
leitungen ist wie folgt  [64]:  
 2Rohr,v c2D
Lp ⋅ρ⋅⋅λ=∆  
Hierbei sind λ die Rohrreibungszahl, L die Länge der Rohrleitung, D deren Durchmesser, ρ 
die Dichte des Fluids und c die Strömungsgeschwindigkeit im durchflossenen Querschnitt. In 
einem richtig ausgelegten Lenksystem kann von einer laminaren Rohrströmung ausgegangen 










Ob sich eine laminare oder eine turbulente Strömung ausbildet, lässt sich mit Hilfe der Rey-
noldszahl abschätzen. Liegt sie unter dem kritischen Wert von 2300, so kann von einer lami-
naren Rohrströmung ausgegangen werden. 
Setzt man die obigen Gleichungen ineinander ein, so ergibt sich in Gl.  5.33 ein linearer Zu-
sammenhang zwischen Druckverlust und Volumenstrom. Neben den laminaren Rohrrei-
bungsverlusten tragen sonstige hydraulische Widerstände zum gesamten Druckverlust der 
Rohrleitung bei. So können z.B. Drosseln und sog. Resonatoren zum Zweck der Geräusch-
minderung in der Druckleitung angeordnet werden. Der Druckverlust kann dann mit  Gl.  5.36 
berechnet werden, wobei der sog. Druckverlustbeiwert ζ bekannt sein muss oder messtech-
nisch zu ermitteln ist. Wie Gl.  5.36 zeigt, ist der Druckverlust im Gegensatz zur laminar 
durchströmten Rohrleitung quadratisch von der Strömungsgeschwindigkeit und damit vom 
Volumenstrom abhängig:  
 2Ri,v c2
p ⋅ρ⋅ζ=∆  
Da die beschriebenen Elemente einer Leitung in der Regel hintereinander geschaltet werden, 
ergibt sich der Druckverlust der gesamten Rohrleitung aus der Summe der Einzelverluste. 
 ∑∆=∆ i,vv pp  
Die genannten Gleichungen gelten allgemein für Lenksysteme, bei denen der Volumenstrom 
während des Betriebs nicht konstant ist, z.B. bei elektrohydraulischen Lenksystemen oder in 
Systemen mit Volumenstromregelung. Sollte jedoch ein nahezu konstanter Volumenstrom im 
System fließen, dann kann auch ein konstanter Ansatz für den Druckverlust in den Leitungen 
gewählt werden. Im untersuchten Lenksystem ist dies der Fall und die Druckverlustannahmen 
wurden messtechnisch wie folgt ermittelt. 
 Druckleitung: ∆pDl = 2,8 bar 
 Rücklauf:  ∆pRl = 1,3 bar 
Alle Messungen wurden bei einer Fluidtemperatur von 60°C durchgeführt. Folglich sind auch 







peratur einen erheblichen Einfluss auf die Zähigkeit des Fluids hat (s. Bild  4.7), können die 
Druckverluste sehr stark schwanken. Sollen diese Einflüsse in der Simulation berücksichtigt 
werden, so muss das VT-Verhalten der Flüssigkeit in das Modell eingebunden werden und in 
die genannten Berechnungsgleichungen als veränderlicher Parameter eingehen.  
Die durch die Druckverluste hervorgerufene Verlustleistung in Druck- und Rücklaufleitung 
berechnet sich schließlich mit Hilfe des Volumenstroms Qsys wie folgt:  
 Rl/DlsysRl/Dl,v pQP ∆⋅=  
5.2.4  Verluste in Lenkventil und Lenkzylinder 
Bild  5.12 zeigt die für die Berechnung 
der Verluste notwendigen Größen des 
Lenkzylinders und des Lenkventils. Im 
Lenkventil tritt neben dem bereits in 
Kapitel  4.1 beschriebenen Ventildruck-
abfall ∆pLv,v auch ein volumetrischer 
Verlust Ql,Lv auf. Die Verluste im 
Lenkzylinder beschränken sich auf 
einen internen Leckagestrom Ql,Kb, der 
von der belasteten in die unbelastete 
Zylinderkammer fließt.  
Eine exakte Betrachtung der volumetri-
schen Verluste ist im Hinblick auf den 
Leistungsbedarf des Lenksystems nicht 
notwendig. Das Fluid wird für die Wir-
kungsgradsimulationen näherungsweise als inkompressibel betrachtet, weshalb der dem 
Lenkventil zufließende Volumenstrom auch gleich dem abfließenden Volumenstrom ist, un-
abhängig von der Kolbenbewegung. Ganz im Gegenteil hierzu muss bei der Berechnung des 
Drucks vorgegangen werden. Hier sollte jeder Verlustanteil möglichst exakt erfasst werden, 
um am Ende einen genauen Wert für den Eingangsdruck des Lenkventils aufsummieren zu 
können. Die für die Ausgangsleistung der Hydraulik wichtigste Druckgröße ist der Differenz-
druck im Lenkzylinder. Wie aus den Erläuterungen in Kapitel  2.1 hervorgeht, wird der 
Druckaufbau im Lenkzylinder von der Verdrehung des Drehstabes und der Charakteristik des 
Lenkventils bestimmt. Die Höhe des Lenkdifferenzdrucks ∆pKb kann daher mit Hilfe der stati-
schen Ventilkennlinie aus Bild  2.2 berechnet werden, die über eine Interpolationstabelle in 
das Berechnungsmodell eingebunden wird. Mit dieser Maßnahme gelingt eine einfache und 
genaue Berechnung des Lenkdifferenzdrucks, ohne dass hierbei die Gleichung des Druckauf-
baus berechnet werden muss. Alternativ könnte die Berechnung des Lenkdifferenzdrucks 






















p ,P,Lv Q  = const.sys
 
Bild  5.12 Hydraulische Größen zur Bestimmung der 
Verluste in Lenkventil und Lenkzylinder 
Gl.  5.39
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Die Gleichung beschreibt den Druckaufbau in einer Zylinderkammer des Lenkzylinders mit 
dem Kompressionsvolumen Vk der Zylinderkammer und der Kompressibilität β des Fluids. 
Für die Berechnung des Druckaufbaus bedarf es jedoch einer sehr genauen Berechnung der 
zu- und abfließenden Volumenströme Qi. Weber  [71] beschreibt das mathematische Modell 
eines Open-Center-Lenkventils. In einem Rechenschritt ist hierbei ein Gleichungssystem mit 
Druckaufbaugleichungen und sechs Durchflussgleichungen zu berechnen. Aufgrund der zum 
Teil sehr kleinen Kompressionsvolumina Vk,i weisen die Modelle eine sehr hohe Parameter-
empfindlichkeit. Es muss folglich mit einer sehr kleinen Simulationsschrittweite gerechnet 
werden. Geeignete Modelle zur Berechnung des Druckaufbaus weisen daher sehr lange Re-
chenzeiten auf. Für die Simulation eines etwa 20 Minuten andauernden Fahrzyklus sind die 
Modelle daher ungeeignet und es ist zwingend notwendig, auf den vereinfachenden Ansatz 
mit der gemessenen Ventilkennlinie zurückzugreifen.  
Zur weitergehenden Betrachtung der Druckverluste werden in Bild  5.13 die einzelnen Anteile 
im gemessenen Verlauf und im Querschnitt des Drehschieberventils dargestellt.  
Im durchströmten Lenkventil entsteht an 
den druckseitigen Steuerkanten der Druck-
verlust ∆pLv,P. Aus dem Diagramm wird 
ersichtlich, dass dieser Anteil verhältnismä-
ßig klein gegenüber den anderen Druckver-
lusten ist und lediglich bei hohem Lenkdif-
ferenzdruck ansteigt. Näherungsweise wird 
dieser Druckverlust als konstant angesehen, 
d.h. im untersuchten Fall beträgt er etwa 1,5 
bar.  
          .constbar5,1p P,Lv ==∆  
An den tankseitigen Steuerkanten treten 
ebenfalls Druckverluste auf, wobei zwi-






































Bild  5.13 Druckverlustanteile im Lenkventil der Open-Center-Lenkung 

















Bild  5.14 Druckverlust an den tankseitigen 
Steuerkanten des Drehschieberventils 
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schen einem permanenten Anteil ∆pLv,T0 und einem Anteil ∆pLv,T1 zu unterscheiden ist, der 
nur beim Einlenken auftritt. Während der permanent auftretende Anteil mit  
          bar2,1p 0T,Lv =∆  
klein ist, steigt die durch das Einlenken bedingte Druckerhöhung auf bis zu 5 bar an: 
          bar5p max,1T,Lv =∆  
Da der Lenkdifferenzdruck über die Verdrehung des Drehstabes eingestellt wird und die Grö-
ße des Drehmoments im mechanischen Modell zur Verfügung steht, wird der Druckverlustan-
stieg mit Hilfe des Lenkritzelmoments MLr modelliert. Bild  5.14 zeigt den Verlauf des gesam-
ten Druckverlusts an den tankseitigen Steuerkanten, der sich nach Gl.  5.40 berechnet. 



























Zur Berechnung des Drucks pP,Lv am Anschluss P des Lenkventils muss zu den bereits be-
schriebenen Druckverlusten an den Steuerkanten sowie dem Lenkdifferenzdruck der Druck-
verlust in der Rücklaufleitung ∆pRl (=pT,Lv) addiert werden.  
          RlLrT,LvP,LvLrKbLv,P p)M(pp)M(pp ∆+∆+∆+∆=  
Die Kammerdrücke des Lenkzylinders ergeben sich je nach dem Vorzeichen des Drehmo-
ments in der Lenksäule: 












Die Reibung im Lenkzylinder wird bereits bei der Modellierung des mechanischen Lenk-
strangs berücksichtigt und geht in die Leistungsbilanz des Hydraulikzylinders nicht ein. Der 
Grund für diese Festlegung ist, dass nach der Ventilkennlinie (s. Bild Bild  2.2) erst ab einem 
Lenkmoment von etwa 3 Nm eine nennenswerte hydraulische Unterstützung von mehr als 
3 bar Lenkdifferenzdruck aufgebaut wird. Da dieses Lenkmoment jedoch bereits eine Zahn-
stangenkraft von 430 N hervorruft, kann davon ausgegangen werden, dass die Reibungskraft 
während der meisten Fälle vom Fahrer kompensiert wird, bevor die Lenkhydraulik einen nen-
nenswerten Beitrag zur Lenkunterstützung liefert. Die Ausgangsleistung des zusammenge-
fassten Blocks von Lenkzylinder und Lenkventil kann daher ohne Berücksichtigung der Rei-
bungskraft FKb,r berechnet werden. Sie wird nach Gl.  5.43 berechnet und umfasst die hydrau-
lisch generierte Zahnstangenkraft FKb,hyd und die Zahnstangengeschwindigkeit d(yKb)/dt sowie 
die am Tankanschluss T zur Verfügung stehende hydraulische Leistung, die jedoch in der 


















Die Eingangsleistung des Lenkventils wird mit Hilfe des nach Gl.  5.41 berechneten Drucks 
am Lenkventileingang pP,Lv und des von der Pumpe geförderten Volumenstroms Qsys berech-
net.  
 sysLv,PLv,ein QpP ⋅=  
Somit erhält man die im Lenkventil umgesetzte Verlustleistung wie folgt: 
 Lv,ausLv,einLv,v PPP −=  
5.2.5  Leistungsumsatz im Open-Center-Lenksystem 
Nach der Herleitung der in den einzelnen Komponenten umgesetzten Leistungen verbleibt 
abschließend die Betrachtung der gesamten Hydraulik. Der vom Fahrer aufgebrachte Anteil 
mechanischer Leistung geht nicht in den Leistungsbedarf des Fahrzeugs ein und bleibt daher 
bei der Betrachtung der umgesetzten Leistung des Lenksystems unberücksichtigt. So bleibt 
als einzige Schnittstelle des Lenksystems, an der Leistung zugeführt wird, die Pumpenein-
gangswelle. Die Nutzleistung wird an der Zahnstange abgegeben. Wie oben schon beschrie-
ben, wird die Schnittstelle der Hydraulik an der Kolbenfläche des Lenkzylinders festgelegt 
und es wird nur die hydraulisch generierte Kraft berücksichtigt. Mit diesen Festlegungen be-








 KbKbKbKbhyd,KbOC,aus yApyFP && ⋅⋅∆=⋅=  
 OC,ausOC,einOC,v PPP −=  
Neben den Momentanwerten der umgesetzten Leistung bieten zeitliche Mittelwerte die Mög-
lichkeit, den Leistungsumsatz in einem Lenksystem zu beurteilen. Auch ist die Auswertung 
des zeitlichen Verlaufs des Mittelwertes ein interessantes Instrument, mit dem z.B. der Ein-
fluss kurzzeitig auftretender Spitzenleistungen auf die mittlere Leistungsaufnahme anschau-
lich dargestellt werden kann. Der Zeitverlauf des Mittelwertes einer Momentanleistung be-







Der Mittelwert, der sich nach dieser Gleichung am Ende eines Betrachtungszeitraums berech-
net, ist repräsentativ für den gesamten Betrachtungszeitraum.  
Über die Absolutwerte der Leistungsaufnahme hinaus kann für die Güte der Energiewandlung 
im Lenksystem auch der sog. Nutzungsgrad η  herangezogen werden, wie er z.B. in der VDI-
Richtlinie 4661  [2] vorgeschlagen wird. Der Nutzungsgrad ist nicht mit dem Wirkungsgrad η 
zu verwechseln, der nur für einen bestimmten Betriebspunkt angegeben wird. Da der Nut-








diesen Fahrzyklus gültig und darf im Gegensatz zum Wirkungsgrad nicht als Kenngröße des 







5.3  Hydraulik der elektrohydraulischen Closed-Center-Lenkung 
In Kapitel  3 werden zehn alternative Konzepte der Druckversorgung des CC-Lenksystems 
beschrieben, deren Modellierung in den folgenden Kapitel vorgestellt werden soll. Darüber 
hinaus werden alle weiteren Elemente, die am Leistungsumsatz beteiligt sind, mathematisch 
beschrieben.  
In Bild  5.15 werden verschiedene Verlustquellen der Closed-Center-Lenkung am Beispiel des 
Systems mit sauggeregelter Radialkolbenpumpe dargestellt. Die Grafik zeigt, dass gegenüber 
einem konventionellen OC-System mehr Verbraucher, insbesondere elektrische Komponen-


































- elektrische Leistung 









Bild  5.15 Komponenten und Verlustquellen im CC-Lenksystem mit sauggeregelter Radialkol-
benpumpe 
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(ECU) bedürfen einer elektrischen Steuerleistung, die unter Berücksichtigung von Generator- 
und Batterieverlusten in die Leistungsaufnahme eingehen. Um eine aussagekräftige Zahl für 
den Leistungsbedarf des CC-Lenksystems zu erhalten, ist daher der Leistungsbedarf an der 
Kurbelwelle zu berechnen, wo Pumpen- und Generatorantrieb zusammengeführt werden. Bild 
 5.16 zeigt das Flussdiagramm der mechanischen, hydraulischen und der elektrischen Leistung 
im Lenksystem, wobei das Schaubild für alle untersuchten Konfigurationen gültig ist.  
Die einzelnen Blöcke des Diagramms können je nach betrachteter Konfiguration unterschied-
liche Energiewandler beinhalten. So umfasst der Begriff Pumpenansteuerung sowohl eine 
Saugdrossel als auch eine Hubringverstellung, die in unterschiedlichen Konfigurationen zum 
Einsatz kommen. Auf alle einzelnen Komponenten, die in den simulierten Konfigurationen 
Verwendung finden, wird in den folgenden Abschnitten eingegangen. 
In Bild  5.16 rot dargestellt sind die Stellen, an denen mit Hilfe des Modells eine Verlustleis-

























Bild  5.16 Mechanischer, hydraulischer und elektrischer Leistungsfluss im CC-Lenksystem 
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und Steuerleistung zu unterscheiden. Die elektrische Steuerleistung wird durch einen Genera-
tor zur Verfügung gestellt, der seinerseits über einen Riementrieb von der Kurbelwelle ange-
trieben wird. Die in der Batterie gespeicherte Energie wird durch ein Steuergerät an die ein-
zelnen Steuerelemente verteilt. Eine mit Verlusten behaftete Energiewandlung findet in den 
ersten drei Gliedern im Steuerleistungsfluss statt. Diese Verluste sind gekennzeichnet und 
werden in der Modellbildung berücksichtigt. Der elektrische Leistungsbedarf für die Steuer-
eingriffe wird hingegen nicht in einen Nutzleistungsanteil und einen Verlust aufgeteilt, ob-
wohl in den elektrischen Komponenten der Steuerelemente tatsächlich eine Verlustleistung 
anfällt. Aus diesem Grund sind an den Blöcken der Steuerelemente keine Verlustanteile ein-
gezeichnet. 
Die Leistungsaufnahme eines Steuerelementes wird stets dazu genutzt, den Lastleistungsfluss 
zu manipulieren. Im beschriebenen Lenksystem sind vier Steuereingriffe vorhanden, zwei 
Elemente für die Druckversorgung und zwei Elemente zur Beeinflussung der Lenkleistung. 
Im Gegensatz zu den elektrischen Verlustanteilen der Steuerelemente werden die Verluste, 
die aufgrund des Steuereingriffs im Lastleistungsfluss entstehen, berechnet. Darüber hinaus 
wird in fast allen Elementen des Lastflusses eine Verlustleistung erzeugt. Die einzige Aus-
nahme bildet hierbei der Lenkzylinder, dessen Reibungsverluste wie bei der Open-Center-
Lenkung dem  mechanischen Lenkstrang zugeordnet werden. Eine weitere Besonderheit stellt 
der Hydrospeicher dar. Im Gegensatz zu allen anderen Komponenten im Leistungsfluss wird 
beim Speicher der Anteil nutzbarer Energie durch den Wärmeaustausch mit der Umgebung 
verändert. 
5.3.1  Riemenantrieb 
Der vereinfachte Berechnungsansatz für einen Riemenantrieb wird bereits in Kapitel  5.2.1 für 
das Open-Center-Lenksystem vorgestellt und von diesem System übernommen. Die mechani-
sche Lastleistung an der Kurbelwelle berechnet sich somit  unter Berücksichtigung des Dehn-

















Für alle untersuchten Konfigurationen werden die Berechnungen mit einem Dehnschlupf Ψ 
von drei Prozent durchgeführt. 
5.3.2  Pumpenansteuerung 
Die Pumpenansteuerung umfasst alle Maßnahmen, mit denen der Volumenstrom der Pumpe 
bedarfsgerecht eingestellt werden kann. Hierzu zählt auch die Beeinflussung der Pumpen-
drehzahl, z.B. durch eine Schaltkupplung.  
Hubringverstellung 
Die klassische Methode zur Einstellung des Verdrängungsvolumens einer einhubigen Flügel-
zellenpumpe erfolgt über die Verstellung der Exzentrität des Hubrings gegenüber dem Rotor 
Gl.  5.52
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 [31]. Der Zusammenhang zwischen Exzentrität und Hubvolumen ist linear  [64] und kann 
daher im Modell entsprechend einfach beschrieben werden. Da die Geschwindigkeit der Ver-
stellung auch einen Einfluss auf die mittlere Leistungsaufnahme hat, soll über das stationäre 
Verhalten hinaus im Modell auch die Dynamik der Verstellvorrichtung berücksichtigt werden. 
Zur Simulation der mittleren Leistungsaufnahme werden einfache Modelle benötigt, die eine 
ausreichend große Rechenschrittweite zur Simulation von Fahrzyklen gewährleisten. Daher 
wird das Zeitverhalten der Verstellvorrichtung mit einem Verzögerungsglied erster Ordnung 
angenähert. Die Gleichung mit der Laplace-transformierten Übertragungsfunktion der gesam-
ten Verstellvorrichtung lautet somit wie folgt: 








Das Eingangssignal des Übertragungsgliedes u(s) entspricht hierbei dem Ausgangssignal des 
in Kapitel  3.1 vorgestellten Druckreglers. Die Zeitkonstante TVp der Verstellpumpe wird für 
die Simulationen mit 0,3 s gewählt. 
Zum Verstellen des Hubringes wird eine elektrische Hilfsenergie benötigt. Sowohl für die 
elektromechanische als auch für die elektrohydraulische Verstellung wird hierbei eine perma-
nente Leistungsaufnahme von Pel,PanSt = 6 Watt elektrischer Klemmenleistung angenommen, 
was etwa der Hälfte des maximalen Leistungsbedarfes eines elektrohydraulischen Ventils 
entspricht, wie es in der Lenkhydraulik eingesetzt wird  [67].  
Saugdrosselventil 
Die Messungen der Radialkolbenpumpe in 
Kapitel  9 zeigen einen nichtlinearen Zusam-
menhang zwischen dem Steuerstrom des 
Saugdrosselventils und dem Volumenstrom 
der Pumpe. Für das Berechnungsmodell wird 
davon ausgegangen, dass dieses nichtlineare 
Verhalten über ein entsprechendes Steuer-
stromkennfeld (s. Kapitel  9.1) im Prozess-
rechner linearisiert wird. Darüber hinaus 
kann davon ausgegangen werden, dass sich 
Füllungsgradverluste infolge der Saugdrosse-
lung bzw. Saugregelung ausschließlich auf 
die Drehmomentaufnahme und nicht auf den 
volumetrischen Wirkungsgrad auswirken und 
wie ein rechnerisches Verdrängungsvolumen zu behandeln sind. Das lineare, statische Verhal-
ten der Hubringverstellung wird somit auch für die Saugregelung angenommen. Da auch für 
die Dynamik der Verstellung das gleiche Zeitverhalten angenommen wird, gilt der mit Gl. 
 5.53 gegebene Zusammenhang auch für die aktive Saugregelung der Radialkolbenpumpe. 
Jedoch ist die Begrenzung des rechnerischen Verdrängungsvolumens durch den stets vorhan-
denen Saugdrosseleffekt zu berücksichtigen. Für die Modellannahme wird davon ausgegan-
Gl.  5.53


















Bild  5.17 Rechnerisches Verdrängungsvolu-
men der sauggeregelten Radialkolbenpumpe 
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gen, dass der Volumenstrom über der Drehzahl den folgenden idealisierten Verlauf annimmt, 


















Das rechnerische Verdrängungsvolumen, das auch in Bild  5.17 dargestellt ist, berechnet sich 



















Die Gleichung der Übertragungsfunktion wird für die sauggeregelte Pumpe entsprechend der 









Wie für die Hubringverstellung, so wird auch für das Saugdrosselventil eine permanente e-
lektrische Steuerleistung von Pel,PanSt = 6 Watt angenommen.  
Schaltkupplung 
Das dritte Element der Rubrik Pumpenansteuerung ist die Schaltkupplung, deren Modellie-
rung ebenfalls mit Hilfe eines Verzögerungsgliedes erster Ordnung erfolgt. Allerdings wird 
angenommen, dass gegenüber dem verzögerten Einkuppeln das Auskuppeln ideal, d.h. ohne 
Zeitverzug geschieht. Dieser Effekt kommt der Realität sehr nahe, da das Auskuppeln unter 
Last erfolgt und die Pumpenwelle sehr schnell zum Stehen kommt. Die Schaltpunkte für das 
Ein- und Auskuppeln werden von der Regelstrategie des in Kapitel  3.1 vorgestellten Zwei-
Punkt-Reglers bestimmt, weshalb der Zeitverlauf der Pumpendrehzahl auch von der Sollwert-
vorgabe der Druckregelung bestimmt wird. Der Sollwert springt dabei zwischen minimalem 
und maximalem Speicherdruck, je nachdem, ob geladen werden soll oder nicht.   
















Für die Zeitkonstante TSK des Übertragungsgliedes wird ein Wert von 0,5 s angenommen. 
Neben dem Zeitverhalten der Kupplung sind auch Reibungsverluste zu berücksichtigen. Hier-
bei wird davon ausgegangen, dass mit Beginn des Einkuppelns das volle Lastmoment der 
Pumpe an der Kupplung übertragen wird. Die Verlustleistung lässt sich dann wie folgt be-
rechnen: 
 PuPuPuVkmSK,v M)n)1(in(P ⋅−ψ−⋅⋅=  
Für das Schalten der Kupplung ist wie bei den beiden anderen Verstelleinrichtungen eine 
elektrische Klemmenleistung Pel,PanSt in Höhe von 6 W erforderlich. Diese wird jedoch nicht 







5.3.3  Bypass- und Mehrflutenventile 
Bypass- und Mehrflutenventile verursachen im durchflossenen Zustand Druckverluste, die 
letztendlich den Druck am Pumpenausgang bzw. in den einzelnen Fluten erhöhen und damit 
auch die Leistungsaufnahme steigern. Ausgehend von einem Nenn-Druckverlust bei einem 













Der Nenndruckverlust ∆pnenn wird für die Simulationsrechnungen mit 1,5 bar bei einem 
Nennvolumenstrom Qnenn von 10 l/min angenommen. Die Druckverluste im Bypass- bzw- 
Mehrflutenventil werden nicht in einem gesonderten Verlustleistungsanteil ausgewiesen, son-
dern der Verlustleistung der Pumpe zugeordnet. 
Die elektrische Schaltleistung der Ventile Pel,Bp/Mf wird mit 15 Watt für das Schalten des ge-
samten Pumpenvolumenstroms angenommen. Werden nur einzelne Fluten auf die Drucklei-
tung geschaltet, so berechnet sich der Leistungsbedarf anteilig.  
5.3.4  Pumpe 
5.3.4.1  Berechnung der Eingangsleistung und des Volumenstroms 
Beschreibt man die mechanische Leistungsaufnahme einer Pumpe mit Hilfe der klassischen 














Mit dieser Berechnungsweise für die aufgenommene Leistung entstehen jedoch insbesondere 
Probleme am Rand des Betriebsbereiches der Pumpe. Als Beispiel sei eine Pumpe angeführt, 
die bei geringer Drehzahl gegen einen hohen Druck fördert. Infolge des Drucks treten im In-
neren der Pumpe Spaltleckagen auf, die in erster Linie vom Druck und den Spaltweiten, nicht 
aber vom geförderten Volumenstrom am Pumpenausgang abhängig sind. Folglich existiert ein 
Betriebspunkt der Pumpe, in dem die internen Leckagen gerade die Höhe der auf Druck ge-
brachten Flüssigkeitsmenge pro Zeiteinheit erreichen. Am Pumpenausgang steht somit kein 
Volumenstrom mehr zur Verfügung, obwohl an der Pumpenwelle eine Eingangsleistung 
aufgebracht wird. Die obige Gleichung reicht zur Beschreibung dieses Vorgangs somit nicht 
mehr aus.  
Ähnlich wie mit den volumetrischen Verlusten verhält es sich mit den hydraulisch-
mechanischen Verlusten. Am deutlichsten wird dies am Beispiel einer Verstellpumpe, die in 
den Nullhub gestellt wird und eine Schleppleistung aufnimmt.  
Die beschriebenen Grenzen der Berechnung der Leistungsaufnahme mit Hilfe der klassischen 




Dieser muss darin bestehen, die tatsächlich vorliegenden Größen wie Leckagevolumenströme 
und Reibmomente auch für die beschriebenen Grenzfälle zu berücksichtigen. 
Für die mechanische Eingangsleistung der Pumpe wird somit der folgende Ansatz gemacht, in 












Hierbei repräsentiert das Verdrängungsvolumen VPu(u) das durch den Ausgang u des Druck-
reglers eingestellte Verdrängungsvolumen. Das theoretische Pumpenmoment MPu,th entspricht 
dem hydraulischen Moment und ist unabhängig von der Drehzahl. Das Verlustmoment MPu,v 
setzt sich zusammen aus dem bereits beschriebenen Schleppmoment MPu,sl und dem Verlust-
moment MPu,str, das ausschließlich durch Strömungsverluste innerhalb der Pumpe hervorgeru-
fen wird und somit nur vom geförderten Volumenstrom abhängt. Da die Simulationsrechnun-
gen für eine konstante Temperatur erfolgen, wird der Einfluss der Änderung der Zähigkeit 
vernachlässigt.  
 )p,n(M)p,n(M)n,p(M PuPustr,PuPuPusl,PuPuPuv,Pu +=  
Der Druck pPu, die Pumpendrehzahl nPu und das Verdrängungsvolumen VPu sind Größen, die 
entweder bekannt sind oder im Simulationsmodell berechnet werden. In Gl.  5.61  bleibt daher 
nur das Verlustmoment MPu,v als unbekannte Größe. Messtechnisch kann es mit Hilfe von Gl. 







M)p,n(M PuPuPuPuPuv,Pu  
Da für die Modellbildung keine Kennfeld-
messungen vorgenommen wurden, erfolgt 
die Berechnung mit Hilfe von Hersteller-
kennlinien. Die Kennlinien zeigen für unter-
schiedliche konstante Drücke den Drehmo-
mentverlauf über der Drehzahl und erlauben 
somit die Berechnung eines Kennfeldes. Bild 
 5.18 zeigt ein auf diese Weise berechnetes 
Kennfeld einer Flügelzellenkonstantpumpe 
mit einem Verdrängungsvolumen von 9 
cm3 [8]. 
Bei mehrflutigen Pumpen wird ein Teilvo-
lumenstrom bei hohem und ein Teilvolu-
menstrom bei niedrigem Druck gefördert. 
Vereinfachend wird bei der Berechnung des 


























Bild  5.18 Kennfeld des Verlustmoments einer 
Flügelzellenkonstantpumpe, VPu = 9 cm3 
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Hinsichtlich der volumetrischen Verluste und zur Berechnung des von der Pumpe geförderten 
effektiven Volumenstroms QPu,eff wird ähnlich wie beim Drehmoment vorgegangen. Die Her-
stellerangaben beinhalten hier meist eine Wirkungsgradangabe, z.B. bei 1500 U/min und bei 
10,50,100 und 150 bar. Mit Hilfe dieser Angaben als Stützstellen des Wirkungsgradkennfel-
des und unter der Annahme typischer Verläufe über Druck und Drehzahl, wie sie z.B. Ivanty-
syn  [31] zeigt, werden die Wirkungsgradkennfelder schließlich "entworfen". Die Vorgehens-
weise hierzu wird im folgenden Kapitel beschrieben. 
Der von der Pumpe geförderte Volumenstrom berechnet sich dann mit Hilfe des theoretischen 










Für mehrflutige Pumpen ist der effektive Volumenstrom entsprechend der Zahl der geschalte-
ten Fluten aufzuteilen. Hierbei sind auch die unterschiedlichen Drücke in der Druckleitung 
und im Bypass zu berücksichtigen, weshalb auch kein einheitlicher Pumpendruck pPu ange-
schrieben werden kann. Folglich müssen zwei Teilvolumenströme nach Gl.  5.64 berechnet 
werden, ein Anteil QMf für den Umlaufdruck im Mehrflutenventil ∆pMf und ein Anteil Qsys für 
























Die volumetrischen Verluste von Verstellpumpen sind ebenfalls in besonderer Weise zu be-
rücksichtigen. Da bei einer Pumpe im Teilhub der theoretische Volumenstrom kleiner als bei 
Vollhub ist, würde nach Gl.  5.64 auch nur ein entsprechend kleinerer Leckagevolumenstrom 
berechnet. Die Spalte in einer Pumpe werden aber auch unabhängig vom geförderten Volu-
menstrom von Druck- und Schleppströmungen durchflossen. Daher führt Gl.  5.64 auf eine zu 
kleine Leckage. Um dies zu verhindern, wird vereinfachend angenommen, dass die internen 
Leckageströme unabhängig vom eingestellten Verdrängungsvolumen und stets so groß wie 
bei maximalem Verdrängungsvolumen sind.  
 ))p,n(1(Vn)u(VnQ PuPuvol,Pumax,PuPuPuPueff,Pu η−⋅⋅−⋅=   
5.3.4.2  Generierung von Kennfeldern mit statischen mathematischen Modellen 
Zur Generierung zweidimensionaler Kennfeldern anhand von Stützstellen und einem "typi-
schen Kennlinienverlauf" wurde folgendes Verfahrensschema eingehalten, das der von Ivan-
tysyn  [31] beschriebenen Methode der statischen mathematischen Modelle zur Beschreibung 





Gesucht sei die Beschreibung einer Größe Z in Abhängigkeit der Parameter x und y.  
1. Festlegung eines Verlaufs Zx bzw. Zy, der die Abhängigkeit der gesuchten Größe 
Z(x,y) über jeweils nur einer Eingangsgröße des Kennfeldes x oder y charakteri-
siert.  Beschreibung des Verlaufs anhand von einzelnen, beliebigen Stützstellen 
(xi,Zxi) und (yi,Zyi). Die genaue Höhe von Zxi und Zyi ist nicht maßgebend, da eine 
eine Skalierung und Gewichtung der Größen später erfolgt. 
2. Berechnung von Ausgleichs-Polynomfunktionen Sx bzw. Sy für die charakteristi-
schen Verläufe der Größen nach der Gaußschen Methode der kleinsten Fehler-
quadrate. Die Polynome können höherer Ordnung sein, meist reichen jedoch Poly-











3. Bildung einer Kennfeldfunktion Z(Sx,Sy,x,y), welche die prinzipielle Abhängigkeit 
der gesuchten Größe Z von x und y bereits in Form der Polynomfunktionen Sx und 
Sy enthält und darüber hinaus über die Verknüpfung der beiden Polynomfunktio-
nen untereinander sowie mit den Eingangsgrößen x und y beschreibt. Die Ver-
knüpfung der beiden Polynomfunktionen kann additiv (Superposition) oder auch 





















Obwohl Gl.  5.69 vermuten lässt, dass die Bestimmung der Koeffizienten aufwändig und zeit-
raubend ist, so lässt sich mit einem systematischen Vorgehen die gewünschte Form des Kenn-
feldes schnell erreichen. Ob eine additive oder eine multiplikative Verknüpfung der beiden 
Ausgleichspolynome sinnvoll ist, ergibt sich meist aus dem Zusammenhang der zu bestim-
menden Größen Z. Darüber hinaus empfiehlt es sich, bei der Gewichtung der Polynomfunkti-
onen Sx und Sy zunächst mit der ersten Ordnung der Eingangsgrößen zu beginnen und die 
Koeffizienten vor den quadratischen Termen zu null zu setzen.     
Der Nachteil dieser Modellgewinnung besteht in der rein mathematischen Beschreibung der 
durch einzelne Stützstellen charakterisierten Verläufe, die keine Schlussfolgerung auf die 
physikalischen Zusammenhänge zulassen. Für eine fundiertere Generierung von Kennfeldern 
schlägt Ivantysyn  [31] eine kombinierte Methode aus einer mathematischen Beschreibung der 
physikalischen Vorgänge und experimenteller Kennwertbestimmung vor. 
Wie aus der Beschreibung der Methode hervorgeht, ist die Berechnung von Ausgleichsfunkti-
onen nach dem Gaußschen Prinzip der kleinsten Fehlerquadrate ein wichtiges Hilfsmittel bei 





Gegeben sei eine Menge von Wertepaaren Pi = (xi, yi), die z.B. aus einer Messung hervorge-
gangen sind oder wie im oben beschriebenen Verfahren als Stützstellen eines gesuchten Ver-
laufs ermittelt wurden.  
1. Zunächst ist eine Entscheidung über einen Funktionstyp erforderlich, der der Aus-
gleichsrechnung zugrunde gelegt werden soll. Oft bietet sich hier eine lineare, quadra-
tische oder auch kubische Funktion an. Die Funktion f habe die Parameter a,b,c usw.. 
 Beispiel: bxa)x(fy +⋅==  
2. Für jeden Messpunkt Pi ist die sog. vertikale Abweichung vi von der Ausgleichfunkti-
on f(x) zu berechnen. 
 )x(fyv iii −=  
3. Berechnung der Summe der Quadrate der vertikalen Abweichungen. Die Summe 











i )]x(fy[v...)c,b,a(S  
4. Nach Gauß passt die Ausgleichsfunktion y am besten, für die die Summe S minimal 

















∂  usw. 
Praktisch wird das Verfahren mit Hilfe des Matlab-Befehls "polyfit" durchgeführt. 
Das beschriebene Vorgehen zur Berechnung von Kennfeldern sei am Beispiel des volumetri-
schen Wirkungsgrads einer Pumpe erläutert. Der Wirkungsgrad sei von den Parametern 
Druck pPu und Drehzahl nPu abhängig und betrage bei Drücken von 10,100 und 130 bar etwa  
90, 80 und 70 Prozent. Diese Werte gelten für eine Pumpendrehzahl von 1000 U/min und bei 
einem Verdrängungsvolumen von 9 cm3. Die Berechnung des volumetrischen Wirkungsgrads 
startet mit Hilfe eines Kennfeldansatzes für den internen Leckagevolumenstrom QPu,l. An-














Die Polynomgleichungen berechnen sich aus den in Bild  5.19 dargestellten Stützstellen wie 
folgt (nPu in Hz, pPu in Pa ): 





























Nachdem die Polynomfunktionen für die Druck- und Drehzahlabhängigkeit erstellt wurden, 





den Anteile miteinander zu verknüpfen sind, wird das einfache Modell eines ebenen Spaltes 
mit einer Überlagerung von Druck- und Schleppströmung herangezogen. Für prinzipielle 
Betrachtungen kann dieser Modellfall auch für die Betrachtung volumetrischer Verluste in 
















=±= ∆  
In Gl.  5.73 repräsentieren ASp den Spaltquerschnitt, s die Spaltweite, µFl die dynamische Zä-
higkeit des Fluids, L die Spaltlänge, ∆p den Differenzdruck und vW die Relativgeschwindig-
keit der Spaltwände. Nach der Gleichung beeinflussen sich die druck- und drehzahlbedingten 
Leckageanteile QSp,∆p und QSp,v gegenseitig nicht. Folglich werden die druck- und drehzahl-
abhängigen Leckagen in Bild  5.19 ebenfalls additiv miteinander verknüpft und die multiplika-
tiven Terme in Gl.  5.69 werden in der Kennfeldfunktion nicht berücksichtigt. 
Die Drehzahlabhängigkeit des internen Leckagevolumenstroms in Bild  5.19 (links) weist 
einen für Flügelzellenpumpen typischen Verlauf der Leckagen auf, die auf die zunehmende 
Schleppströmung zwischen Druckplatten und Pumpenrotor von der Druck- zur Saugseite zu-
rückzuführen sind. Bei Kolbenmaschinen sinkt dieser Anteil des Leckagevolumenstroms mit 
der Drehzahl. 
Die Gewichtung der einzelnen Anteile führt schließlich auf das folgende Kennfeldpolynom 
des internen Leckagestroms QPu,l.  























Für das angeführte Beispiel berechnen sich somit die in Bild  5.20 dargestellten Kennlinien 
des internen Leckagestroms und – in dreidimensionaler Darstellung – des volumetrischen 
Wirkungsgrads. Dessen Werte für 1000 U/min entsprechen den ursprünglichen Vorgaben. 
Der Verlauf über der Drehzahl wurde als typischer Verlauf für die Pumpe angenommen. 
Gl.  5.73



































Bild  5.19 Ansatz für die Polynomfunktionen Sn und Sp 
Gl.  5.74
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Die beschriebene Vorgehensweise wurde in der gleichen Weise für alle untersuchten Pum-
penbauarten durchgeführt, wobei jeweils typische Annahmen für das Verlustmoment und den 
volumetrischen Wirkungsgrad verwendet wurden.  
5.3.4.3  Kennfelder der simulierten Pumpen 
Für die in Kapitel  3.4 beschriebenen Konfigurationen der Druckversorgung werden insgesamt 
sechs verschiedene Pumpenmodelle benötigt. Da sich diese sechs Pumpen zum Teil aber nur 
durch den Verstellbereich oder die Verstellvorrichtung unterscheiden und die Kennfelder von 
volumetrischem Wirkungsgrad und Verlustmoment davon weitgehend unbeeinflusst sind, 
kann die Auswahl von sechs auf drei Kennfeldpaare reduziert werden.  
Flügelzellenkonstantpumpe VPu = 9 cm3 









































Bild  5.20 Kennlinien des internen Leckagestroms und Kennfeld des volumetrischen Wir-
kungsgrads der betrachteten Modellpumpe, VPu = 9 cm3 





































Bild  5.21 Verlustmoment (l.) und volumetrischer Wirkungsgrad (r) der Flügelzellenkonstant-
pumpe 
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Flügelzellenverstellpumpe, VPu = 9 cm3 
Die einhubige Verstellpumpe wird in den 
Konfigurationen 1 bis 4, die sich nur durch 
den Verstellbereich der Pumpe unterschei-
den, eingesetzt. Da keine Kennlinien einer 
realen Pumpe vorliegen, werden die Kenn-
felder der Flügelzellenkonstantpumpe he-
rangezogen. Aufgrund der höheren radialen 
Lagerlasten wird jedoch das Schleppmo-
ment der Pumpe um 20 Prozent erhöht. Der 
volumetrische Wirkungsgrad ist der gleiche 
wie bei der Konstantpumpe. 
 
Radialkolbenpumpe ohne/mit Saugrege-
lung und Axialkolbenpumpe, VPu = 6,6 cm3 
Bei den Kolbenpumpen wird im Hinblick auf 
das Verlustmoment zwischen Pumpen mit 
und ohne Saugregelung unterschieden. Diese 
Annahme erfolgt aufgrund der geringeren 
mittleren Strömungsverluste, die bei aktiver 
Regelung des Volumenstroms in der Pumpe 
erwartet werden. Der Effekt hängt somit 
zwar ursächlich mit dem Steuerstrom des 
Saugdrosselventils zusammen, er wird aber 
vereinfachend im drehzahl- und druckabhän-
gigen Kennfeld des Verlustmoments berück-
sichtigt. Bei weitergehenden Untersuchungen 



















Bild  5.22 Verlustmoment der Flügelzellenver-
stellpumpe 





































Bild  5.23 Verlustmoment bei aktiver Saugregelung (l) und passiver Saugdrosselung (r) 


















Bild  5.24 Volumetrischer Wirkungsgrad der 
Kolbenpumpen 
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(s. Kapitel  9.1) wird auch der Steuerstrom als zusätzlicher Parameter eingeführt. Bezüglich 
des volumetrischen Wirkungsgrads findet keine Unterscheidung statt. 
Die Begrenzung der Leistungsaufnahme durch den Saugdrosseleffekt ist in Kapitel  5.3.2 be-
schrieben. In allen Modellen wurde die Grenzdrehzahl mit 1000 U/min festgelegt.  
5.3.4.4  Leistungsumsatz der Pumpe   
Die zur Berechnung des Leistungsumsatzes notwendigen Gleichungen werden wie folgt ange-

























































 Pueff,PuPu,aus pQP ⋅=  
     mehrflutig: )pp(QP RsvsyssysPu,aus ∆+⋅= ; Qsys nach Gl.  5.65 
 Pu,ausPu,einPu,v PPP −=  
Bei der Simulation der Eingangsleistung der Pumpe wird in allen Fällen davon ausgegangen, 
dass der Druck vor der Pumpe dem Umgebungsdruck entspricht und daher die Druckdifferenz 
durch den Pumpendruck pPu ersetzt werden kann. Der Druck am Pumpenausgang berechnet 
sich als Summe des Speicherdrucks psys und des Druckverlustes im Rückschlagventil ∆pRsv. 
Zur Berechnung des effektiven Volumenstroms sind Gl.  5.64, Gl.  5.65 und Gl.  5.66 heranzu-
ziehen. 
5.3.5  Rückschlagventil 
Das Rückschlagventil weist im Gegensatz zu den bisher beschriebenen Ventilen eine Feder-
vorspannung auf, gegen die das Fluid einen Öffnungsdruck aufbringen muss. Für die Simula-
tionsrechnungen wird ein Öffnungsdruck von 0,5 bar angenommen. Über den Öffnungsdruck 
hinaus entstehen auch im Rückschlagventil Strömungsverluste, für die wie in Gl.  5.59 ein 
quadratischer Ansatz gemacht wird. Ein solches Verhalten geht auch aus den Katalogkennli-



















Der Nenndruckverlust ∆pv,nenn wurde wie beim Bypassventil mit 1,5 bar bei 10 l/min ange-
nommen. Die aus dem Druckverlust resultierende Verlustleistung wird wie folgt berechnet: 
 sysRsvRsv,v QpP ⋅∆=  
5.3.6  Hydrospeicher 
Zur Berechnung des Systemdrucks wird das von Roesner  [59] beschriebene Speichermodell 
verwendet. Es wird daher nur kurz auf die Modellierung eingegangen. 
Der Zustand des Speichergases bestimmt, wieviel hydraulische Energie im System verfügbar 
ist. Er wird beeinflusst durch den zu- bzw. abfließenden Speichervolumenstrom, die Art der 
Zustandsänderungen des Speichergases sowie durch den Wärmeaustausch des Gases mit der 
Umgebung, d.h. dem Motorraum ϑenv. Die mit dem Simulationsmodell zu berechnende Größe 
ist der Speicherdruck, der sich auf beiden Seiten der Speichermembran einstellt. Aufgrund des 
großen Kompressibilitätsunterschiedes von Öl und Gas wird die Kompressibilität des Öls in 
den folgenden Betrachtungen vernachlässigt.   
Die Eingangsgröße zur Berechnung des Systemdrucks psys ist der Speichervolumenstrom, der 
sich aus der Volumenstrombilanz am Speicheranschluss berechnet: 
 )t(Q)t(Q)t(Q LvsysSp −=  
Mit Hilfe des Speichervolumenstroms QSp(t) wird die Änderung des Gasvolumens ∆VSp durch 
Integration unter Berücksichtigung des Speichergasvolumens zu Beginn eines betrachteten 
Zeitraums berechnet:  
 ∫−=∆ dt)t(QVV Sp0,SpSp  
Der Berechnungsansatz zur Berechnung des aktuellen Gaszustandes ist die allgemeine Zu-
standsgleichung für ideale Gase. 
 TRmVp ⋅⋅=⋅  
Zur Berechnung des Gasdrucks und damit auch des Systemdrucks psys sind die Zustandsände-
rung des Gases und der Wärmeaustausch mit der Umgebung zu berechnen. 
Für die Zustandsänderung eines Gases gilt im allgemeinen Fall, d.h. auch bei reibungsbehafte-
ten Vorgängen, der folgende Zusammenhang: 
 .constvp n =⋅  
In dieser Gleichung gibt der Polytropenexponent n an, wie die Zustandsänderung verläuft, 
z.B. isotherm für n gleich 1.  
Die während der Zustandsänderung zu- oder abzuführende spezifische Wärmemenge be-















Hierin ist cv die spezifische Wärmekapazität bei konstantem Volumen, die im betrachteten 
Temperaturbereich von -40 bis 130°C für das Speichergas Stickstoff als konstant mit 
739 J/kg/K angenommen werden kann  [5]. Der Isentropenexponent κ nimmt für zweiatomige 
ideale Gase den Wert 1,4 an. Zur Berücksichtigung des Realgasverhaltens wird die von Mur-
renhoff  [43] beschriebene Abhängigkeit des Isentropenexponenten von Druck und Tempera-
tur verwendet (s. Kapitel  4.3.5.2). 
Die während einer reibungsbehafteten Zustandsänderung im Speicher auftretenden Verluste 
können unterschiedlicher Herkunft sein. So tritt z.B. beim Auslenken der Speichermembran 
eine innere Reibung im Membranwerkstoff auf. Allen Verlusten gemeinsam ist die Tatsache, 
dass sie stets zu einer Temperaturerhöhung führen. Anhand der Gleichung einer adiabaten, 
reibungsbehafteten Zustandsänderung wird gezeigt, welche Auswirkungen die Verluste somit 


















Für jede Zustandsänderung mit einem Polytropenexponenten, der größer als eins ist, führt 
eine Verdichtung zu einer Temperaturerhöhung und eine Entspannung zu einer 
Temperatursenkung. Da die durch Reibung bedingte spezifische Wärme q12 stets positiv ist, 
muss nach Gl.  5.86 der Polytropenexponent n für die Kompression größer als κ sein, für das 
Entladen des Speichers wird er kleiner als κ. Zur Simulation des reibungsbehafteten Ladens 
und Entladens eines Speichers beschreibt Rösner  [59] daher die Größe des 















Der Rückgewinnungsgrad ηSp wird für 
die Simulationen mit 99 % angegeben, 
was den geringen Einfluss der thermo-
dynamischen Verluste im Speicher 
widerspiegelt. Die Folge eines Verlus-
tes im Hydrospeicher ist eine schlech-
tere Umsetzung der aufgebrachten Ar-
beit in Druckenergie. Bild  5.25 zeigt 
den Verlauf des in einem Speicher 
enthaltenen Ölvolumens für reibungs-
freies und reibungsbehaftetes Laden 
und Entladen. Um die Verluste besser 
kenntlich zu machen, wurde die Be-
rechnung für einen sehr schlechten 
Speicherwirkungsgrad von 90% durch-
geführt. Erkennbar ist, dass mit dem schlechteren Wirkungsgrad bei gleicher Druckerhöhung 
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Bild  5.25 Vergleich von reibungfreier und rei-




weniger Volumen gespeichert werden kann und der Vorspanndruck sich aufgrund der erzeug-
ten Reibungswärme erhöht. 
Das Speichergas erfährt neben der mit Gl.  5.86 beschriebenen Änderung der inneren Energie 
auch eine Änderung der Volumenenergie. Mit der Gaskonstante R (RN2 = 296,8 J/(kg·K)) 






Um mit Hilfe des 1. Hauptsatzes die Temperaturänderung des Speichergases berechnen zu 
können, bedarf es auch der Berechnung des Wärmeaustauschs mit der Umgebung. Auch im 
Hinblick auf eine gute Vergleichbarkeit mit den Prüfstandsmessungen wird unter Annahme 
einer freien Konvektion gerechnet. Die Wärmemenge Q, die durch die Speicherwand übertra-










Hierbei sind T∞,env und T∞,Gas die absoluten Fernfeldtemperaturen im Motorraum und die 
Speichergastemperatur am Beginn des betrachteten Zeitraums der Länge t12. Zur Berechnung 
des absoluten Wärmewiderstandes RW wird der Modellfall einer Kugelschale herangezogen. 
Der Berechnungsansatz sowie die Nusseltbeziehungen zur Berechnung der Konvektion wer-
den von Stephan  [63] übernommen. Zur Beschreibung der weiteren Annahmen für die kon-
vektive Wärmeübertragung wird auf Rösner  [59] verwiesen.  
Die Berechnung der Speichertemperatur erfordert abschließend die Zusammenführung der 
bisher beschriebenen Energieanteile im 1. Hauptsatz der Thermodynamik, angeschrieben für 












Die Wärmemenge Q12 repräsentiert hier die Summe aus dem Wärmeeintrag durch reibungs-
behaftetes Laden bzw. Entladen und der Wärmeübertragung durch Konvektion. Mit den Glei-
chungen Gl.  5.86, Gl.  5.89 und Gl.  5.90 stehen somit alle notwendigen Informationen zur 
Berechnung der Temperatur T2 zur Verfügung, wobei die spezifischen Angaben noch mit der 
Masse des Speichergases zu multiplizieren sind. Die Masse des Speichergases mSp ist mit 
Hilfe des Fülldrucks und der Fülltemperatur aus der allgemeinen Zustandsgleichung (Gl. 
 5.84) zu berechnen. Ist die Temperatur T2 des Speichergases bekannt, so kann ebenfalls mit 










In Kapitel  2.2 wird die Anordnung zweier Speicher zum Betrieb des Lenksystems mit unter-
schiedlichen Systemdrücken vorgestellt. Auf den unterschiedlichen Druckniveaus besitzen die 






die beiden Speichermodelle bei der Berechnung zu verknüpfen sind, ergeben sich aus den 
Vorspanndrücken sowie der Tatsache, dass bei Überschreitung der Vorspanndrücke die Spei-
cher den gleichen Druck aufweisen müssen. Rösner  [59] stellt hierzu eine entsprechende Lo-
gik zur Berechnung der in die Speicher fließenden Volumenstromanteile vor. 
Die Verluste, die während eines betrachteten Zeitabschnittes entstehen, gehen in die innere 
Energie des Speichergases ein. Im Gegensatz zu dem durch Kompression und Expansion be-
dingten Energieeintrag ist das Vorzeichen des Energieeintrags durch Verluste stets positiv. 
Darüber hinaus ist davon auszugehen, dass die Summe der während eines Fahrzyklus über die 
Speicherwandung übertragenen Wärmemenge gerade den im Speicher entstandenen Verlusten 
entspricht.  
Um eine Abschätzung der Verlustleistung vornehmen zu können, wird daher folgende verein-
fachende Annahme getroffen: Berechnet man die Zustandsänderung adiabat, so kann die Än-
derung der inneren Energie aus Verlusten mit Hilfe der Berechnung einer weiteren Volumen-
änderung gleicher Größe und entgegengesetzter Richtung ermittelt werden. Sie entspricht 
dann der Hälfte der mit diesen zwei aufeinander folgenden Zustandsänderungen verursachten 
Änderung der inneren Energie. Am Beispiel der reibungsbehafteten Zustandsänderung in Bild 
 5.25 entspricht diese Änderung dem Unterschied der inneren Energie zwischen den Punkten 1 
und 3. Mit der Größe der Volumenänderung ∆V und der bekannten Temperatur T1, sowie den 
unterschiedlichen Polytropenexponenten für Aufladen nK und Entladen nE kann die Verlust-
leistung, die während eines Rechenschrittes ∆t erzeugt wird, wie folgt berechnet werden: 




















































Die Simulationsparameter für das Speichermodell sind im Anhang  12.2 beschrieben. 
5.3.7  Freigabeventil 
Das Freigabeventil dient im Lenksystem der Kontrolle der internen Leckage. Die Ansteue-
rung des Ventils wird, wie in  Kapitel  2.2 erläutert, an verschiedene Eingangsgrößen des 
Lenksystems wie z.B. das Lenkmoment und die Lenkgeschwindigkeit gekoppelt. Die Berech-
nung der Verluste im Ventil ist daher ebenfalls an den Verlauf dieser Eingangsgrößen gebun-
den. 
Die Simulationsrechnungen zur Ermittlung einer geeigneten Druckversorgung werden be-
wusst unabhängig von einem bestimmten Ventilkonzept durchgeführt und daher werden zur 
Berechnung der internen Leckage konstante Ansätze unterschiedlicher Höhe für die Lenkven-
tilleckage gemacht. Die Funktion des Freigabeventils entfällt daher in diesen Berechnungen. 
Gl.  5.93
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Im weitergehenden Simulationsmodell, das in Kapitel  9 vorgestellt wird, soll die Funktionali-
tät des Ventils hingegen berücksichtigt werden. Die in Kapitel  2.2 beschriebene Öffnungs-
funktion lautet: 
          %]100,R[R];sM,s[maxs)pp(R minMHHPsysmax,sys ∈⋅⋅δ+⋅−= δ&  
Für die Prüfstandsuntersuchungen und das Simulationsmodell in Kapitel  9 wurden die Para-
meter der Öffnungsfunktion R wie folgt festgelegt: 
 Rmin  :  9 % 
  psys,max :  150 bar 
 sP :  2,5·10-3 bar-1 
 sδ :  1/25 s/° 
 sM :  ½ (Nm)-1 
Der Volumenstrom durch das Freigabeventil wird in der Realität durch die treibende Druck-
differenz zwischen Systemdruck und Lenkventileingang bestimmt. Da eine Berechnung des 
Druckaufbaus in der Zuleitung zum Lenkventil zu aufwändig und rechenzeitintensiv ist, wird 
ein vereinfachender Ansatz vorgeschlagen: Der Faktor R beschreibt die Öffnungsdauer des 
pulsweitenmodulierten Ventils. Er wird daher auch für die Berechnung des Volumenstroms 
herangezogen. Ausgangspunkt der Berechnung ist der Volumenstrom QLv, der sich am Lenk-
ventil einstellt, wenn das Freigabeventil vollständig geöffnet ist und der Systemdruck psys am 
Lenkventileingang anliegt. 
 )pp(QRQ sysLv,PLvSv =⋅=  
Für die Berechnung des Volumenstroms QLv wird auf das Kapitel  5.3.8 verwiesen. Der Druck 
zwischen Freigabe- und Lenkventil wird in einer ähnlichen Weise mit Hilfe des Systemdrucks 
psys berechnet: 
 sysLv,P pRp ⋅=  
Wie die Messergebnisse in Kapitel  10 zeigen, kann mit diesem Ansatz die Verlustleistung, die 
im Freigabeventil umgesetzt wird, näherungsweise berechnet werden. 
  ( )Lv,PsysSvSvSvSv,v ppQpQP −⋅=∆⋅=  
Die Berechnung der elektrischen Leistungsaufnahme des Ventils erfolgt ebenfalls mit Hilfe 
des Öffnungsfaktors R und der Nennleistung von 15 W bei vollständig geöffnetem Ventil: 
 nenn,Sv,elSv,el PRP ⋅=  
5.3.8  Lenkventil und Lenkzylinder 
Wie auch bei der OC-Lenkung, so werden Lenkventil und Lenkzylinder zusammengefasst 
betrachtet. Es gelten grundsätzlich die gleichen Berechnungsansätze für die Druckverluste 
und die Verlustleistungen. Die Größen weisen lediglich ein anderes Zeitverhalten und eine 
andere Höhe auf. Der Volumenstrom ist nicht konstant und stellt sich entsprechend des Be-







zylinder, anhand derer die Zusammenhänge beschrieben werden. Der Druck am Lenkventil-
eingang pP,Lv wird durch die Funktion des stromauf gelegenen Freigabeventils bestimmt. Bei 
den Simulationsrechnungen zur Untersuchung alternativer Druckversorgungen entfällt die 
Freigabefunktion und der Druck am Lenkventileingang entspricht dem konstanten System-
druck psys.  
Der durch das Lenkventil fließende Vo-
lumenstrom setzt sich aus dem Leckage-
volumenstrom Ql,Lv des Lenkventils, dem 
Leckagevolumenstrom Ql,Kb des Lenkzy-
linders und dem geometrischen Volumen-
strombedarf aus dem Kolbenhub zusam-
men. Zur Berechnung der Leckagen wer-
den lineare Ansätze mit konstanten Lecka-
gekoeffizienten Gl verwendet, wie sie 
bereits für die Auslegung in Kapitel  4.3.1 
vorgestellt wurden. Bei der Erstellung der 
Volumenstrombilanz ist auch zu beachten, 
dass der Volumenstromanteil aus der ge-
ometrischen Verdrängung durch den Kol-
benhub nur berechnet werden kann, sofern 
nach der Ventilkennlinie (s. Bild  2.10) eine Lenkunterstützung ∆pKb erforderlich wird. Bei 
Lenkbewegungen mit niedrigem Lenkmoment wird das Fluid zwischen den Zylinderkammern 
hin- und her geschoben und der geometrische Volumenstrombedarf geht nicht in die Berech-































Wird anstelle des Lenkventils mit einer druckgesperrten Neutralstellung ein Ventil mit einer 
vollständigen Sperrstellung verwendet, d.h. alle vier Anschlüsse sind gesperrt, so gilt in Gl. 





















Die Temperatur des Fluids und daher auch die kinematische Viskosität νFl werden für die 
Simulationen als konstant betrachtet (80°C / 8,5 mm2/s). Der Leckagekoeffizient für den 
Lenkzylinder Gl,Kb wird entsprechend der Auslegungsrechnung mit 30 cm3 bei 130°C und 100 
bar nach Gl.  4.13 berechnet. Die Koeffizienten der Lenkventilleckage Gl,Lv werden als Schar-
∆pLv
∆pKb











Bild  5.26 Hydraulische Größen zur Berechnung 





parameter zur Berechnung von Simulationsreihen herangezogen und in Kapitel  7.1 vorge-
stellt. 
Der Ventildruckabfall des Lenkventils ∆pv,Lv bezeichnet den Anteil des zur Verfügung ste-
henden Drucks, der beim Einlenken nicht zur hydraulischen Unterstützung genutzt wird, son-
dern an den Steuerkanten des Lenkventils in Verluste umgesetzt wird. Zur Simulation des 
Leistungsumsatzes wird von einer idealen Regelung des Restmoments MH im Lenkrad ausge-
gangen, d.h die Lenkventilkennlinie in Bild  2.10 wird ohne Zeitverzögerung und Regelabwei-
chung eingestellt. Mit dem Druckverlust im Rücklauf, der sich nach Gl.  5.102 berechnet, kann 
der Ventildruckabfall nach der folgenden Gleichung berechnet werden: 









Für den Nenndruckverlust ∆pv,Rl,nenn im Rücklauf wird gemäß einer Messung ein laminarer 
Druckverlust von 0,9 bar bei 10 l/min angenommen. 
Mit den gegebenen Gleichungen ergeben sich Größen der Leistungsbilanz, wobei aufgrund 
seiner geringen Höhe der Verlust im Rücklauf nicht gesondert berechnet, sondern dem Lenk-
ventil zugerechnet wird. 
 LvLv,PLv,ein QpP ⋅=  
 KbKbKbKbhyd,KbLv,aus yApyFP && ⋅⋅∆=⋅=  
 ( ) LvRl,vLv,vLv,ausLv,einLv,v QppPPP ⋅∆+∆=−=  
Für den Betrieb bedarf das Lenkventil einer elektrischen Steuerleistung Pel,Lv, die als perma-
nente Klemmenleistung mit 2 Watt angenommen wird. Dieser Wert wurde am Prüfstand für 
das elektrohydraulische Lenkventil gemessen. 
5.3.9  Elektrische Generatoren für Last- und Steuerstrom und Batterie 
Die in Bild  5.16 dargestellte elektrische 
Steuerleistung wird durch den Bordnetzgene-
rator bereitgestellt und in der Batterie zwi-
schengepuffert. Der Generator erhält seine 
mechanische Energie über einen Riemenan-
trieb, der in der gleichen Weise und unter 
denselben Annahmen wie der Pumpenantrieb 
berechnet wird (s.  5.2.1). Der Wirkungsgrad 
des Generators ist im Fahrzeug von der 
Summe der elektrischen Lasten abhängig, 
wird im Modell aber vereinfachend, z.B. wie 























Bild  5.27 Generatorkennlinie 
96 
nie über der Drehzahl beschrieben. Für den Batteriewirkungsgrad wurde ein Wert von 90% 
angenommen  [8]. 
Mit den in den vorhergehenden Kapiteln beschriebenen elektrischen Einzellasten und unter 
Annahme eines elektrischen Leistungsbedarfs Pel,ECU für das Steuergerät und die Sensorik in 
Höhe von 30 Watt berechnet sich die elektrische Klemmenleistung nach Gleichung Gl.  5.106. 
Die an der Kurbelwelle erforderliche Leistung wird nach Gl.  5.107 bestimmt: 









5.3.10 Leistungsumsatz im Closed-Center-Lenksystem 
Zur Berechnung der Gesamtleistung des Lenksystems werden die Leistungsanteile von Pum-
pe und Bordnetzgenerator an der Kurbelwelle zusammengeführt.Die Ausgangsleistung wird 
wie beim OC-Lenksystem über die hydraulisch generierte Kraft (s.Gl.  5.48) berechnet: 
 St,el,KLast,mech,KCC,ein PPP +=  
 KbKbKbKbhyd,KbCC,aus yApyFP && ⋅⋅∆=⋅=  
 CC,auseinCCCC,v PPP −=  
5.4  Radkräftemodell 
Das verwendete Radkräftemodell dient der Simulation der Radlasten, wie sie in einem Fahr-
zeug bei den gegebenen Zeitverläufen der Eingangsgrößen Fahrgeschwindigkeit vp und Lenk-
radwinkel δH auftreten. Es wurde von Brander  [11] entwickelt, weshalb an dieser Stelle keine 
umfassende Beschreibung folgt. Für eine detaillierte Darlegung der Zusammenhänge wird auf 
die genannte Arbeit oder auf Zomotor  [76] verwiesen, dessen allgemein beschriebene Mo-
dellannahmen die Basis des Modells darstellen.  
Das Modell dient der Berechnung der Radkräfte sowohl im Gesamtmodell zur Simulation der 
Leistungsaufnahme, als auch in der Echtzeitberechnung der erforderlichen Zahnstangenkräfte 
am Hardware-in-the-Loop-Prüfstand. Um wenig Rechnerkapazität zu beanspruchen, soll das 
Modell einfach sein. Andererseits ist eine ausreichende Genauigkeit zur Berechnung eines 
repräsentativen Lastkollektivs zu gewährleisten.  
Die Eingangsgrößen des Modells werden durch die gemessenen Fahrzyklen zur Verfügung 
gestellt, die im nächsten Kapitel beschrieben werden. Da die Messfahrten mit einer vorwie-
gend ruhigen Fahrweise gewonnen wurden, treten während der Zyklen keine extremen Fahrsi-
tuationen mit hohen Querbeschleunigungen auf. Für Kurvenfahrten mit Querbeschleunigun-
gen von weniger als 4 m/s2 reicht nach Zomotor  [76] die Verwendung eines sog. Einspurmo-







rücksichtigt, so dass die Räder zu einem Rad in der Achsmitte zusammengefasst werden kön-
nen. Bild  5.28 zeigt die für das Modell erforderlichen Größen. 
Die Fahrgeschwindigkeit v greift im 
Schwerpunkt an und ist stets tangential 
zur Bahnkurve des Fahrzeugs. Die 
Querbeschleunigung v2/R zeigt somit 
vom Kurvenmittelpunkt weg. Die in 
den Achsmitten angreifenden Seiten-
kräfte FSv und FSh entstehen aufgrund 
der Schräglaufwinkel der Reifen αv und 
αh und halten der Fliehkraft Fc das 
Gleichgewicht.  
Die Kraftübertragung zwischen Reifen 
und Fahrbahn kann nur dann erfolgen, 
wenn die Profilelemente des Reifens 
eine Verformung erfahren. Mit dieser 
Verformung ist verbunden, dass die 
Umfangsgeschwindigkeit des Reifens 
größer sein  muss als die Geschwindig-
keit, mit der sich das Fahrzeug fortbe-
wegt. Der Quotient aus der Differenz 
von Fahr- und Umfangsgeschwindig-
keit gegenüber der Fahrgeschwindig-
keit vp ist der sog. Umfangsschlupf sU, 













Die gleichen Größen können auch für die Querachse, d.h. in Seitenrichtung, angeschrieben 
werden. Die charakteristischen Eigenschaften eines Reifens werden somit durch die Höhe der 
übertragbaren Kraft in Längs- oder Seitenrichtung über dem Längs- oder Querschlupf be-
schrieben. Für die Abschätzung der Kennlinien werden von Breuer  [13] empirisch validierte 
Gleichungen angegeben. Bild  5.29 zeigt die für den verwendeten Reifen (Pirelli P6000 195 
R15) nach diesen Gleichungen berechneten Umfangs- und Querkraftverläufe über Längs- und 
Querschlupf. Da sich die Aufstandsfläche des Reifens in Längsrichtung weiter erstreckt als in 
Querrichtung, sind auch die übertragbaren Kräfte höher. Wie die Grafiken darüber hinaus 
zeigen, werden zur Berücksichtigung der dynamischen Radlast Gv,dyn aus der Fahrzeuglängs-
beschleunigung die übertragbaren Kräfte angepasst.  
 
Bild  5.28 Einspurfahrzeug bei Kurvenfahrt  [76] 
Gl.  5.111
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Aus den gegebenen Kennlinien lassen sich zusätzlich die Reibungsbeiwerte µU und µS be-
rechnen, die für spätere Betrachtungen herangezogen werden. 
 
dyn,vG
F)s( =µ  
Die am Rad angreifenden Kräfte führen aufgrund des Hebelarms der Lenkkinematik lB zu 
einem resultierenden Moment um die Lenkachse. Dieses Moment kann entsprechend der Me-
chanismen, die es verursachen, in zwei Anteile, nämlich das Bohrmoment MB und das Rück-
stellmoment MR, aufgeteilt werden. Bild  5.30 zeigt anhand der Geometrie von Rad und Rad-
träger auf, wie diese Momente um die Lenkachse entstehen. 











Gv,dyn =   80% Gv,stat
Gv,dyn = 100% Gv,stat
Gv,dyn = 120% Gv,stat











Gv,dyn =   80% Gv,stat
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Bild  5.29 Radlastabhängige Schlupfkennlinie in Umfangsrichtung (oben) und in Querrich-
































Bohrmoment MB Rückstellmoment MR
 
Bild  5.30 Bohrmoment und Rückstellmoment am linken Vorderrad 
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Bohrmoment 
Beim Einlenken wird der Reifen auf einer Kreisbahn über die Fahrbahn gezogen. Dabei glei-
ten die Profilelemente auf einer Kreisbahn um den Drehpunkt der Lenkachse A. Um eine 
aufwändige Berechnung der entstehenden Spannung und daraus resultierender Kräfte zu ver-
meiden, wird ein vereinfachender Modellansatz gemacht: In der Reifenmitte und entlang der 
Mittenebene des Reifens wirkt die Umfangskraft FUG, die der Bewegung entgegengerichtet 
ist. Die Kraft entspricht der übertragenen Kraft, wenn der Reifen in seiner Umfangsrichtung 
mit seiner gesamten Aufstandsfläche über die Fahrbahn gleitet. In Bild  5.29 (oben) entspricht 
dies dem bei hohem Schlupf sich einstellenden konstanten Wert der Umfangskraft FUG 
(3260 N). Das maximale Bohrmoment MB,max beim Einlenken im Stand berechnet sich somit 
wie folgt: 
 BUGmax,B lFM ⋅−=  
Gerät das Fahrzeug in Bewegung, so sinkt das Bohrmoment rasch ab. Es berechnet sich dann 
mit Hilfe des Bohrschlupfes sB, der vom Längsschlupf sU0 aus Fahrwiderständen überlagert 
wird. Da das eine Rad mit und das andere Rad entgegen der Fahrtrichtung gedreht wird, be-
rechnet sich für jedes Rad ein unterschiedlicher Gesamtschlupf sU in Umfangsrichtung und 








Die einzelnen Fahrwiderstände, deren Berechnung Brander  [11] im Detail vorstellt, sind die 
Rollwiderstandskraft FRoll, die Kurvenwiderstandskraft FUK und die Bremskraft FUBrems. Die 
Vorspurwiderstandskraft wird vernachlässigt.  
Wie Gl.  5.114 zeigt, nimmt mit einer zunehmenden Fahrgeschwindigkeit vp die Höhe des 
Bohrschlupfes sB mehr und mehr ab. Im Gegensatz hierzu steigen die Fahrwiderstände an und 
der Anteil des Längsschlupfes sU0 nimmt zu. Die Fahrwiderstände verursachen jedoch an den 
beiden Rädern entgegengesetzte Momente um die Drehpunkte der Lenkachsen. Sie haben 
daher keinen Einfluss auf die Kräfte in der Lenkkinematik. Da die Fahrwiderstände gegenüber 
den Lenkkräften neutral sind und das Bohrmoment mit der Fahrgeschwindigkeit sinkt, verrin-
gern sich insgesamt die erforderlichen Lenkkräfte aus den Kraftanteilen in Umfangsrichtung. 
Die Seitenkraftanteile hingegen steigen mit der Fahrgeschwindigkeit, was sich im Rückstell-
moment bemerkbar macht. 
Rückstellmoment 
Wird im fahrenden Fahrzeug eingelenkt, so wirken an den Reifen Seitenkräfte, die das Fahr-
zeug in Querrichtung beschleunigen. Eine spürbare Rückwirkung dieser Seitenkräfte im 
Lenkrad ist durchaus erwünscht, hilft sie doch dem Fahrer bei der Einschätzung der Fahrsitua-
tion. Aus diesem Grund, wie auch im Hinblick auf die Fahrstabilität, wird die Lenkachse im 
Fahrzeug um den sog. Nachlaufwinkel τ gedreht angeordnet. 
Bild  5.30 zeigt die schräge Anordnung der Lenkachse E-G sowie den daraus resultierenden 
konstruktiven Nachlauf nk. Der Nachlauf bestimmt den Hebelarm, mit dem die am Rad an-




durch die Spannungsverteilung im Reifenlatsch bestimmt, die wiederum vom Querschlupf sS 
abhängt. Folglich wandert der Angriffspunkt der Seitenkraft in Abhängigkeit vom Quer-
schlupf, was mit Hilfe des dynamischen Nachlaufs ndyn = f(sS) beschrieben wird. Der dynami-
sche Nachlauf wird auf die Länge des Reifenlatsches bezogen, die wiederum von der dynami-
schen Achslast Gv,dyn abhängt. 
Bild  5.31 zeigt den Verlauf des bezogenen dynamischen Nachlaufs sowie des sich daraus 
ergebenden Rückstellmoments bei stationärer Achslast Gv,stat. Die zur Berechnung des Rück-
stellmoments erforderliche Seitenkraft FS wird über fahrdynamische Gleichungen berechnet.  
Der geschlossene Berechnungsgang zur Berechnung des Bohrmoments MB und des Rück-
stellmoments MR wird im Anhang  12.3 dargestellt. Dort ist auch beschrieben, wie sich aus 
den Momenten der entsprechende Kraftanteil an der Zahnstange berechnen lässt.  
 


























Bild  5.31 Bezogener dynamischer Nachlauf und Rückstellmoment  [11] 
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6  Fahrzyklen zur Simulation der Leistungsaufnahme 
Um repräsentative Werte über die im Lenksystem während des Betriebs umgesetzten Leistun-
gen zu erhalten, bedarf es einer geeigneten Datenbasis der Eingangsgrößen. Die Größen  
• Motordrehzahl nVkm, 
• Lenkradwinkel δH und 
• Fahrgeschwindigkeit vp  
müssen daher in alltäglichen Fahrsituationen gewonnen werden und in der Simulation oder 
am Hardware-in-the-Loop-Prüfstand zur Verfügung stehen. Die vierte Eingangsgröße ist die 
Zahnstangenkraft FKb. Da im Versuchsfahrzeug kein Sensor zur Erfassung der Zahnstangen-
kraft vorhanden war, wurde sie mit Hilfe des in Kapitel  5.4 beschriebenen Radkräftemodells 
berechnet. Durch Messfahrten wurden drei unterschiedliche Realfahrzyklen für Stadt- Land- 
und Autobahnfahrt aufgenommen. Da die Realfahrzyklen nur als umfangreiche Datensätze 
zur Verfügung stehen und deshalb keine einfache Reproduktion der Eingangsgrößen erlauben, 
wird noch ein vierter Fahrzyklus vorgestellt, dessen Eingangsgrößen auf dem Neuen Europäi-
schen Fahrzyklus (NEFZ) basieren.  
6.1 Synthetischer Fahrzyklus TFA-NEFZ 
Die gesetzlich vorgeschriebenen Fahrzyklen, wie z.B. der Neue Europäische Fahrzyklus 
(NEFZ) oder der US-amerikanische FTP-75-Zyklus ( [9],  [39]) dienen der Ermittlung des 
Treibstoffverbrauchs und der Abgaswerte eines Fahrzeugs. Für die Ermittlung des Leistungs-
bedarfs eines Lenksystems sind diese Zyklen nur bedingt geeignet, da sie keine Vorschriften 
für Lenkbewegungen enthalten. Folglich wird während der Zyklen ausschließlich geradeaus 
gefahren und die im alltäglichen Straßenverkehr auftretenden Lenklasten werden nicht be-
rücksichtigt. Um jedoch die ermittelten Mess- und Simulationsergebnisse an anderer Stelle 
überprüfen oder auch Vergleiche mit anderen Lenksystemen durchführen zu können, muss ein 
einfacher Fahrzyklus definiert werden, der eine Vorgabe des Lenkwinkelverlaufs enthält. 
Daher wird hier auf der Basis des gesetzlich vorgeschriebenen Neuen Europäischen Fahrzyk-
lus (NEFZ) der Fahrzyklus TFA-NEFZ vorgestellt. Bild  6.1 zeigt den Geschwindigkeitsver-
lauf sowie den aus den Schaltpunkten für das Versuchsfahrzeug resultierenden Verlauf der 
Motordrehzahl  [11]. 
Die einzige Abweichung von den gesetzlich vorgegebenen Eingangsgrößen betrifft die Tem-
peratur. Während im Normfahrzyklus ein Kaltstart des Fahrzeugs vorgeschrieben ist, wurde 
bei den Prüfstandsuntersuchungen eine konstante Fluidtemperatur im Tank von 60°C ange-
strebt. Auf diese Weise soll das Temperaturverhalten des Systems als zusätzlicher Freiheits-
grad ausgeschaltet werden, was den Vergleich von Prüfstandsuntersuchungen und Simulati-
onsrechnungen wesentlich erleichtert. 
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Die Lenkbewegungen des Fahrzyklus werden entsprechend einer verschobenen Cosi-
nusschwingung definiert und berechnen sich nach der folgenden Gleichung:  





Die Höhe der Lenkamplitude δH,max 
wird mit Hilfe gemessener Lenkvor-
gänge und entsprechend der Fahrge-
schwindigkeit festgelegt. Die gemes-
senen Lenkamplituden stammen von 
den Realfahrzyklen, die im nächsten 
Kapitel vorgestellt werden. Bild  6.2 
zeigt den Betrag des Lenkwinkels 
über der Fahrgeschwindigkeit, wobei 
die Messwerte schwarz und der Ver-
lauf des Lenkwinkels im neu definier-
ten Zyklus TFA-NEFZ rot dargestellt 
sind. Gestrichelt dargestellt sind die 
Grenzkurven für die Gültigkeit des in 
Kapitel  5.4 vorgestellten Radkräfte-
modells. Sie werden bestimmt durch 
die Querbeschleunigung bzw. den 
maximalen Lenkradwinkel von 620°. Die nach Zomotor  [76] angegebene Grenze von 4 m/s2 
wird an wenigen Stellen leicht überschritten wird. Die maximal auftretende Querbeschleuni-
gung beträgt 4,5 m/s2. 
Die Zahl der Lenkbewegungen wird anhand der Lenkhäufigkeit der gemessenen Lenkein-
schläge mit einer Amplitude von mehr als 20° bestimmt. Da der Normfahrzyklus aus einem 

























Bild  6.1 Verlauf der Fahrgeschwindigkeit und der Motordrehzahl des Versuchsfahrzeugs  im 
Neuen Europäischen Fahrzyklus (NEFZ) [11] 
Gl.  6.1
Gl.  6.2
















RKM: d2(y)/dt2 = 4 m/s2
RKM: d2(y)/dt2 = 5 m/s2
 
Bild  6.2 Lenkwinkelamplitude über der Fahrge-
schwindigkeit in den Realfahrzyklen und im Zyklus 
TFA-NEFZ 
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innerstädtischen Anteil und einen Anteil Überlandfahrt besteht, wird die Lenkhäufigkeit der 
gemessenen Zyklen TFA-Stadt und TFA-Land entsprechend zeitlich gewichtet. Während des 
gesamten Zyklus werden somit 48 Lenkbewegungen durchgeführt. Tabelle  6.1 weist die not-
wendigen Daten zur Berechnung des Lenkwinkelverlaufs nach Gl.  6.2 aus. Hierzu ist zu er-
läutern, dass der gesamte Zyklus in insgesamt 5 Abschnitte unterteilt wird. Die ersten vier 
Abschnitte weisen zwar den gleichen Geschwindigkeitsverlauf auf (s. Bild  6.1), im Lenkwin-
kelverlauf unterscheidet sich jedoch der erste Abschnitt von den nachfolgenden drei Abschnit-
ten. Da zu Beginn des Zyklus zwei zusätzliche Lenkbewegungen mit hoher Amplitude vorge-
sehen sind, wird der erste Sektor in Tabelle  6.1 getrennt aufgeführt. 
Den so beschriebenen Lenkwinkelverlauf sowie einen vergrößerten Ausschnitt zeigt Bild  6.3. 
6.2 Realfahrzyklen 
Die Daten für die im alltäglichen Straßenverkehr auftretenden Eingangsgrößen wurden in drei 
Einzelzyklen für Stadt-, Land- und Autobahnfahrt ermittelt. Die Aufteilung in drei Einzelan-
teile erlaubt die einfache nachträgliche Gewichtung der Mess- und Simulationsergebnisse der 
Zyklen sowie die Ermittlung eines gemittelten Leistungsbedarfs des Lenksystems in unter-
schiedlich eingesetzten Fahrzeugen. So geben Isermann et al.  [29] prozentuale, auf die Stre-
cke bezogene Verteilungen der Einzelzyklen für Stadt-, Standard- und Langstreckenfahrzeuge 
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Tabelle  6.1 Größen zur Berechnung des Lenkwinkelverlaufs im Zyklus TFA-NEFZ 





























Bild  6.3 Verlauf des Lenkwinkels im Zyklus TFA-NEFZ 
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an. Auch der ADAC ermittelt auf diese Weise den Verbrauch von Kraftfahrzeugen. Um eine 
solche Angabe auch für den mittleren Leistungsbedarf eines Lenksystems treffen zu können, 
wird der mittlere, streckenbezogene Leistungsbedarf FzgL,P der Lenkung eines Fahrzeugs vor-
geschlagen. Mit den jeweiligen Streckenanteilen ri im Stadt-, Land- und Autobahnverkehr und 
den Durchschnittsgeschwindigkeiten ip,v  berechnet sich der Leistungsbedarf nach der fol-




















Vom ADAC werden Streckenanteile von ri = 30%,40% und 30% für Stadt-, Land- und Auto-
bahnfahrt angenommen  [29].  
Um repräsentative Messergebnisse zu erhalten und nicht zu stark von äußeren Einflüssen, wie 
z.B. hohe Verkehrsdichte, abhängig zu sein, wurden die Messfahrten an einem Sonntagmor-
gen bei guten Witterungsbedingungen und trockener Straße durchgeführt. 
Bild  6.4 zeigt die aus einer Straßenkarte entnommenen Routenverläufe der drei Zyklen. Deut-
lich sichtbar ist die wesentlich höhere Lenkhäufigkeit im Stadtzyklus gegenüber den anderen 
beiden Zyklen. Dies zeigt sich auch im mittleren Lenkwinkel, d.h. dem Mittelwert aller Abso-
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TFA-Stadt TFA-Land TFA-Autobahn
 
Bild  6.4 Routenverläufe der drei Realfahrzyklen 




für |δH| > 20°
Mittlerer abs. 
Lenkwinkel 
[s] [km] [km/h] [rpm] [1/min] [°]
TFA-Stadt 910 7,64 30,2 1390 2,64 33,66
TFA-Land 1016 18,08 64,1 2017 1,36 10,65
TFA-Autobahn 1003 33,64 120,7 3571 0,36 7,09
TFA-NEFZ 1180 11,00 33,5 1584 2,34 6,75  
Tabelle  6.2 Kenngrößen der Fahrzyklen 
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Weitere Kenngrößen der Realfahrzyklen und des Zyklus TFA-NEFZ werden in Tabelle  6.2 
angegeben. Der Wert für den mittleren absoluten Lenkwinkel im Zyklus TFA-NEFZ ist klei-
ner als in allen anderen Fahrzyklen, obwohl alle anderen Kenngrößen zwischen dem Stadt- 
und dem Überlandzyklus einzuordnen sind. Die Ursache hierfür ist, dass in den Realfahrzyk-
len der Lenkwinkel selbst bei Geradeausfahrt nicht null ist, sondern permanent Lenkwinkel-
korrekturen von zehn Grad und mehr gelenkt werden. Solche Lenkkorrekturen sind im syn-
thetischen Fahrzyklus TFA-NEFZ nicht enthalten. Die Zeitverläufe der Eingangsgrößen der 
Realfahrzyklen werden im Anhang  12.4 beschrieben. 
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7  Auswahl der Druckversorgung des CC-Lenksystems 
Für die in Kapitel  3.4 vorgestellten Konfigurationen der Druckversorgung wurden Simu-
lationsmodelle erstellt und das Systemverhalten für den Zyklus TFA-NEFZ berechnet. Die 
Ergebnisse dieser Berechnungen werden in diesem Kapitel vorgestellt. Über diese Simulatio-
nen hinaus wurden Berechnungen für denselben Zyklus ohne Lenkmanöver durchgeführt. Mit 
den Ergebnissen, die im Anhang  12.5 dokumentiert sind, lässt sich der Einfluss der internen 
Leckage im Lenkventil auf den Leistungsbedarf der Konfigurationen isoliert betrachten. An-
hand der Simulationsergebnisse wird eine abschließende Auswahl der Bestkonfiguration ge-
troffen, die am Prüfstand erprobt wurde. Die Konzeptentscheidung wird in Kapitel  7.2 be-
schrieben. 
Im Gegensatz zur Druckversorgung des Systems wird das Lenkventilkonzept in seiner techni-
schen Ausführung für die Simulationsrechnungen nicht im Detail vorgegeben. Der Einfluss 
des Lenkventilkonzeptes auf die Leistungsaufnahme besteht in erster Linie in der internen 
Leckage. Alle technisch sinnvollen Ventilkonzepte sollen daher durch die Annahme unter-
schiedlicher konstanter Leckagekoeffizienten, wie sie in Kapitel  4.3.1 vorgeschlagen werden, 
in den Simulationsergebnissen ihre Berücksichtigung finden. Die Leckagekoeffizienten Gl,Lv 
für das Lenkventil werden nach Gl.  7.1 unter Annahme eines Nennleckagestroms Ql,Lv,nenn, 











Für die Simulationsreihen werden Nennleckagen von 0, 0.05, 0.1, 0.2, 0.4 und 0.6 l/min bei 
der Maximaltemperatur von 130°C und einer maximalen Druckdifferenz von 140 bar ange-
nommen. Die Fluidtemperatur ϑFl wird der Temperatur im Motorraum ϑenv (80°C) gleichge-
setzt. Die bei dieser Temperatur und bei 140 bar fließende interne Leckage ist damit nur etwa 
halb so groß wie bei 130°C. 
7.1  Simulationsergebnisse zur Konzeptauswahl 
In Tabelle  7.1 werden die simulierten Konfigurationen aus Tabelle  3.2 mit ihren Merkmalen 
noch einmal aufgeführt. Jede dieser Varianten wird mit einem konstanten Sollwert des Sys-
temdrucks bzw. für eine Druckstufe  berechnet, d.h. die Regelung des Systemdrucks ist nicht 
von der Fahrgeschwindigkeit abhängig. Für die zwei besonders interessanten Konfigurationen 
2 und 5 werden auch die Berechnungsergebnisse für eine fahrgeschwindigkeitsabhängige 
Systemdruckregelung gemäß Bild  2.13 vorgestellt. Diese Konfigurationen werden in den fol-
genden Grafiken mit "v-adaptiv" gekennzeichnet.  
Gl.  7.1
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Mittlere Lastleistung PK,mech,Last,mittel,CC an der Kurbelwelle 
 
Konfigurationsnummer 4 5 6 7 8 9 10
Konfigurationen der Druckversorgung


















































































































































ja ja ja ja nein ja ja 2 Stufen 5 Stufen
Verstellbereich Verdrängungs-
volumen bzw. Füllungsgrad 0...100% 5...100% 5...100% 10...100% 100% 100% 100% 100% 100%









































































































































































































Mittlere Lastleistung (Kurbelwelle) im Zyklus TFA-NEFZ
FZVP           : Flügelzellenverstellpumpe
FZKP           : Flügelzellenkonstantpumpe
RKP             : Sauggedrosselte Radialkolbenpumpe
RKP/SR       : Sauggeregelte Radialkolbenpumpe
AKP(TS)      : Axialkolbenpumpe mit Taumelscheibe
PDR             : PD-Druckregler
 
Bild  7.1 Lastleistung der untersuchten Konfigurationen im Zyklus TFA- NEFZ 
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Bild  7.1 zeigt die mittlere Lastleistungsaufnahme der Konfigurationen für unterschiedliche 
Lenkventilleckagen. Die Werte repräsentieren die zeitlichen Mittelwerte der Lastleistung an 
der Kurbelwelle, die nach Gl.  5.52 berechnet wird. Für alle Konfigurationen ist festzuhalten, 
dass die Leistungsaufnahme erwartungsgemäß mit der internen Leckage zunimmt. Bei genau-
erer Betrachtung fällt auf, dass einerseits die Zunahme der Verluste infolge der Leckage bei 
den Flügelzellenpumpen stärker ist als bei den Kolbenpumpen. Dies ist auf den niedrigeren 
volumetrischen Wirkungsgrad der Flügelzellenpumpen zurückzuführen. Andererseits führt 
das höhere Verlustmoment der Kolbenpumpen zu einer insgesamt höheren Leistungsaufnah-
me, was sich insbesondere bei niedriger Lenkventilleckage auswirkt. 
Die Konfiguration 1 (FZVP(PDR)), mit einer kontinuierlichen Druckregelung nach dem 
Druckregelkreis der Variante A (s. Bild  3.2), entspricht den negativen Erwartungen und weist 
eine ungünstige Eingangsleistung auf, die auf die hohen volumetrischen Verluste zurückzu-
führen ist. Da die Pumpe stets gegen den hohen Systemdruck fördert, fließt eine sehr hohe 
interne Leckage. Ohne eine weitergehende Beurteilung können daher sowohl die Konfigurati-
on 1 als auch die Regelkreisvariante A als Ansteuerungskonzept für weitere Betrachtungen 
ausgeschlossen werden. 
Unter den restlichen Konfigurationen weisen die Varianten mit Schaltkupplung (4 und 7) eine 
sehr günstige Leistungsaufnahme auf, was auf den stark verringerten Schleppleistungsanteil 
zurückzuführen ist. Bei der Radialkolbenpumpe führen der anteilige Wegfall dieser Verluste 
sowie der gute volumetrische Wirkungsgrad sogar zu einer insgesamt niedrigeren Leistungs-
aufnahme als bei der vergleichbaren Lösung mit einer Flügelzellenpumpe. 
Konfiguration 3 (FZVP & Bypass) unterscheidet sich von Konfiguration 2 (FZVP) lediglich 
dadurch, dass sie nicht in den Nullhub gestellt werden kann. Sie fördert somit stets einen By-
passvolumenstrom, der eine Verlustleistung verursacht. Es tritt jedoch ein weiterer Effekt auf: 
Mit zunehmender Leckage wächst die Verlustleistung von Konfiguration 3 stärker als bei 
Konfiguration 2. Wie die Simulationsergebnisse zeigen, ist der Grund hierfür eine höhere 
mittlere Schleppleistung. Zudem zeigt die Konfiguration 3 eine höhere Schalthäufigkeit. Die 
Erklärung für dieses Verhalten spiegelt die nicht-trivialen Zusammenhänge wider: Um vom 
minimalen auf den maximalen Hub zu stellen, braucht die Verstellpumpe ohne Nullhub etwa 
fünf Prozent weniger Zeit. Somit ist auch die Lastlaufdauer für einen Ladevorgang, während 
dem die Pumpe in den Speicher fördert, kleiner als bei der Pumpe mit Nullhub. Da jedoch die 
Pumpe während eines Ladevorgangs nicht nur das im letzten Entladeintervall verbrauchte 
Fluid nachfördert, sondern auch den momentanen Volumenstrombedarf kompensiert, wird bei 
einem kürzeren Ladeintervall weniger momentaner Volumenstrombedarf kompensiert als bei 
einem längeren Ladeintervall. Folglich muss die Pumpe ohne Nullhub innerhalb des gleichen 
Zyklus und bei gleichem konstantem Bedarfsvolumenstrom mehr Ladevorgänge absolvieren 
als die Pumpe mit Nullhub. Aufgrund ihrer begrenzten Verstellgeschwindigkeit durchläuft die 
Pumpe bei jedem Ladevorgang den Teillastbereich, in dem ein verzögert ansteigender Volu-
menstrom gefördert wird und in dem aber stets das volle Schleppmoment an der Pumpenwelle 
anliegt. Aufgrund der häufigeren Schaltvorgänge und des höheren Teillastanteils steigt die 
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aufgenommene Leistung der Pumpe ohne Nullhub daher gegenüber der Pumpe mit Nullhub 
an, obwohl die Pumpe einen einzelnen Ladevorgang schneller absolviert. 
Die beiden Konfigurationen 5 (RKP/SR & BP) und 8 (RKP & Bypasss) unterscheiden sich 
durch das zusätzliche Saugdrosselventil in der Saugleitung. Da das Ventil während des Entla-
dens des Speichers den Volumenstrom der Pumpe reduziert, sind die Druckverluste im By-
pass kleiner als bei rein passiver Saugdrosselung. Darüber hinaus weist die sauggeregelte 
Pumpe wegen des geringeren Volumenstroms ein kleineres Verlustmoment auf (s. Bild  5.23). 
Die aktive Saugregelung offenbart an dieser Stelle somit einen deutlichen Vorteil. 
Die Flügelzellenkonstantpumpe mit Bypass (FZKP & Bypass) der Konfiguration 6 zeigt ge-
genüber den Verstellpumpen für alle Leckageansätze eine wesentlich höhere Verlustleistung. 
Auch hier sind die permanenten Druckverluste im Bypass (ca. 3 bar) und das durch den höhe-
ren Pumpendruck erhöhte Schleppmoment als Ursachen für die höheren Verluste zu nennen.  
Einen ähnlich hohen Verlust wie die Konstantpumpe weist die zweiflutige Pumpe 
(FZKP, zweiflutig) auf. Da beide Pumpen den weitaus größten Teil der Zyklusdauer im voll-
ständigen Bypassbetrieb laufen und mit demselben Verlustmomentkennfeld gerechnet wer-
den, ist auch die Leistungsaufnahme nahezu gleich. Die zweiflutige Pumpe kann den Vorteil 
der halbierten Maximalleistung nur in seltenen Fällen ausspielen und zeigt daher keinen signi-
fikanten Vorteil gegenüber der Konstantpumpe. 
Die Axialkolbenpumpe (AKP/TS), die die gleichen Pumpenkennfelder aufweist wie die saug-
gedrosselte Radialkolbenpumpe, zeigt sehr ungünstige Werte. Die Leistungsbegrenzung mit 
Hilfe des Fünfflutenventils ist daher gegenüber der Saugdrosselung oder gar der Saugregelung 
als die am wenigsten geeignete Methode einzustufen. Die Verluste entstehen sowohl aufgrund 
der hohen Schleppleistung als auch infolge der Druckverluste im Mehrflutenventil. 
Die Derivate der beiden Konfigurationen 2 (FZVP) und 5 (RKP/SR) mit einer fahrgeschwin-
digkeitsabhängigen Regelung des Systemdrucks zeigen erst mit deutlich zunehmenden inter-
nen Leckagen einen signifikanten Vorteil in der Leistungsaufnahme. Dies liegt auch an der 
niedrigen Durchschnittsgeschwindigkeit im Fahrzyklus, weshalb der Druck nur selten unter 
100 bar sinkt.  
Mittlere elektrische Steuerleistung Pel,St,mittel,CC (Klemmenleistung) 
Die Steuerleistung wird in Bild  7.2 als Mittelwert der elektrischen Klemmenleistung Pel,St 
dargestellt. Weil die Werte einem vernachlässigbaren Einfluss der Lenkventilleckage unter-
liegen, wird die Klemmenleistung nur für eine Nennleckage von 0,1 l/min dargestellt. Da der 
konstante Anteil der Leistung des Steuergerätes mehr als 75% der gesamten mittleren Klem-
menleistung ausmacht, sind auch die Unterschiede zwischen den einzelnen Konfigurationen 
klein. Grundsätzlich weisen die stetig geregelten Systeme wegen der permanenten Ansteue-
rung der Verstellvorrichtung eine etwas höhere Steuerleistung auf. Wegen der Verluste in 
Generatorantrieb, Generator und Batterie ist die an der Kurbelwelle angreifende Steuerleis-
tung höher als die dargestellten Werte. Im vorliegenden Zyklus kann für alle Konfigurationen 
der gleiche Faktor von ca. 1,95 zur Berechnung der Kurbelwellenleistung herangezogen wer-
den. 
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Maximalleistung an der Kurbelwelle PK,mech,Last,max,CC 
Die Angabe der maximalen Lastleistung beschreibt, in welchem Maße mit den gegebenen 
Pumpenantrieben eine Begrenzung der Leistungsaufnahme erfolgen kann. In Bild  7.3 ist der 
Maximalwert der mechanischen Kurbelwellenlastleistung aller Lenkventilleckagen darge-
stellt. Die beste Begrenzung der Maximalleistung gelingt offensichtlich mit der sauggedros-
selten Radialkolbenpumpe (RKP/SR & Bypass). Denkt man an die Funktionsweise des Leis-
tungsreglers aus Kapitel  3.2, mit dem auch der volumetrische Wirkungsgrad im aktuellen 
Betriebspunkt berücksichtigt wird, so ist dieses Ergebnis nachvollziehbar. Die sauggeregelte 
Radialkolbenpumpe ist unter den betrachteten Pumpen die einzige mit einem hohen volu-
metrischen Wirkungsgrad. Da die anderen Verstellpumpensysteme alle mit einer Flügelzel-
lenpumpe arbeiten, weisen sie wesentlich höhere Maximalleistungen auf.  
Neben der sauggeregelten Pumpe zeigen auch die sauggedrosselten Pumpen günstige Werte, 
was ebenfalls auf den hohen volumetrischen Wirkungsgrad zurückzuführen ist. Wie die An-
gaben der Verdrängungsvolumina in Kapitel  5.3.4 zeigen, können nach der Auslegung die 
Kolbenpumpen gegenüber den Flügelzellenpumpen mit einem um 25% niedrigeren Verdrän-
gungsvolumen ausgeführt werden.  
Der Maximalwert der Flügelzellenkonstantpumpe (FZKP & Bypass) repräsentiert im Hin-
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Mittlere elektrische Steuerleistung (Klemmenleistung) im Zyklus TFA-NEFZ
FZVP           : Flügelzellenverstellpumpe
FZKP           : Flügelzellenkonstantpumpe
RKP             : Sauggedrosselte Radialkolbenpumpe
RKP/SR       : Sauggeregelte Radialkolbenpumpe
AKP(TS)      : Axialkolbenpumpe mit Taumelscheibe
PDR             : PD-Druckregler  
Bild  7.2 Mittlere elektrische Leistungsaufnahme der untersuchten Konfigurationen im Zyklus 
TFA-NEFZ bei einer Nennleckage von 0,1 l/min 
111 
nahme dieser Größenordnung sind jedoch alle Systeme auszulegen, bei denen die Verstellvor-
richtung versagen und bei denen mit weiteren Maßnahmen keine Begrenzung der Leistungs-
aufnahme mehr erfolgen kann. Sauggedrosselte Pumpen sind daher nicht betroffen.  
Eine unzureichende Begrenzung der Leistungsaufnahme zeigt auch die zweiflutige Pumpe. 
Maximales Pumpenmoment MPu,max 
Die in Bild  7.4 angegebenen Werte des Drehmoments an der Pumpe zeigen die Maximalwerte 
für alle berechneten Leckagekoeffizienten. Während die Maximalleistung der Pumpe einen 
Hinweis auf die Funktionalität des Leistungsreglers gibt, kann das simulierte Drehmoment an 
der Pumpenwelle zur Vorhersage des maximalen Drehmoments im Leerlauf des Verbren-
nungsmotors genutzt werden. Diese Annahme beruht auf der Tatsache, dass der Leistungsreg-
ler die höchsten Verdrängungsvolumina bei niedriger Pumpendrehzahl einstellt und dass die 
Höhe des Drehmoments nur zu einem kleinen Teil mit der Drehzahl ansteigt. Das Kriterium 
des maximalen Drehmoments im Leerlauf ist entscheidend im Hinblick auf die technische 
Realisierbarkeit der CC-Lenkung. Zwar wird in Kapitel  9.2 noch gezeigt, dass eine Begren-
zung der Lastgradienten an der Kurbelwelle möglich ist. Somit wären auch immer wiederkeh-
rende Drehzahleinbrüche des Verbrennungsmotors infolge eines sprunghaften ansteigenden 
Drehmoments beim Laden des Speichers vermeidbar. Jedoch wird auch die absolute Höhe des 
maximalen Drehmoments entscheidend für die Maßnahmen sein, die für eine ausreichende 
Laufruhe des Verbrennungsmotors ergriffen werden müssen. Wie die Darstellung in Bild  7.4 
































































































Maximale Lastleistung (Kurbelwelle) im Zyklus TFA-NEFZ
FZVP           : Flügelzellenverstellpumpe
FZKP           : Flügelzellenkonstantpumpe
RKP             : Sauggedrosselte Radialkolbenpumpe
RKP/SR       : Sauggeregelte Radialkolbenpumpe
AKP(TS)      : Axialkolbenpumpe mit Taumelscheibe
PDR             : PD-Druckregler  
Bild  7.3 Maximale Lastleistung der untersuchten Konfigurationen im Zyklus TFA-NEFZ 
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denen aufgrund ihres schlechten volumetrischen Wirkungsgrads ein größeres Verdrängungs-
volumen eingestellt werden muss. 
Schalthäufigkeit 
Die Schalthäufigkeit, d.h. die Zahl der Ladevorgänge pro Minute, ist besonders für Systeme 
mit einer Schaltkupplung von Bedeutung. Bild  7.5 zeigt die Schalthäufigkeit im berechneten 
Zyklus. Da die Größe des Hydrospeichers einen großen Einfluss auf die Schalthäufigkeit hat, 
sind die Systeme mit einem fahrgeschwindigkeitsabhängigen Systemdruck unabhängig zu 
betrachten. Sie arbeiten mit zwei Speichern von jeweils 0,75 l Nennvolumen, wohingegen die 
anderen Systeme mit nur einem Speicher dieser Größe auskommen. 
Erwartungsgemäß ist die Schalthäufigkeit bei der kontinuierlich arbeitenden Konfiguration 1 
null. Für alle anderen Systeme wird die Beurteilung der Schalthäufigkeit erleichtert, wenn 
man die dargestellten Werte auf eine repräsentative, absolute Zahl von Schaltvorgängen hoch-
rechnet. Die mittlere Fahrgeschwindigkeit im NEF-Zyklus beträgt 33,47 km/h. Bei 300.000 
Kilometer Laufleistung erhält man für eine relative Schalthäufigkeit von Eins pro Minute 






Mit diesem Wert lässt sich für die Systeme mit 1,8 Schaltungen pro Minute bei einer Nennle-


































































































Maximales Pumpenmoment im Zyklus TFA-NEFZ
FZVP           : Flügelzellenverstellpumpe
FZKP           : Flügelzellenkonstantpumpe
RKP             : Sauggedrosselte Radialkolbenpumpe
RKP/SR       : Sauggeregelte Radialkolbenpumpe
AKP(TS)      : Axialkolbenpumpe mit Taumelscheibe
PDR             : PD-Druckregler  
Bild  7.4 Maximales Pumpenmoment der untersuchten Konfigurationen im Zyklus TFA-NEFZ 
Gl.  7.2
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berechnen. Ob und mit welchem Aufwand diese Schalthäufigkeit mit einer Schaltkupplung 
gewährleistet werden kann, sei Gegenstand weitergehender Untersuchungen und an dieser 
Stelle nicht erörtert. Für ein hydraulisches Bypassventil wird davon ausgegangen, dass eine 
solche Zahl von Schaltvorgängen problemlos absolviert werden kann. 
Wie die Grafik zeigt, können im Hinblick auf die Schalthäufigkeit keine deutlichen Unter-
schiede zwischen den zehn Basiskonfigurationen ausgemacht werden. Die vorhandenen Ab-
weichungen sind auf unterschiedlich lange Lastlaufzeiten zurückzuführen, die wiederum von 
weiteren Parametern beeinflusst werden. 
7.2  Konzeptentscheidung 
Mit den beschriebenen Untersuchungsergebnissen stehen fundierte, quantitativ beschriebene 
Informationen zur Verfügung, auf deren Basis eine Konzeptentscheidung zugunsten einer 
weitergehend zu betrachtenden Konfiguration gefällt wird. Die Ausführungen im vorange-
gangenen Kapitel zeigen, dass im Prinzip jedes der beschriebenen technischen Kriterien zu 
einem Ausschlusskriterium im Hinblick auf die Eignung einer Konfiguration für das CC-
Lenksystem werden kann. Als besonders wichtig werden jedoch das maximale Drehmoment, 
die Maximalleistung und die mittlere Leistungsaufnahme erachtet. Die Steuerleistung und die 












































































































































































Relative Schalthäufigkeit im Zyklus TFA-NEFZ
FZVP           : Flügelzellenverstellpumpe
FZKP           : Flügelzellenkonstantpumpe
RKP             : Sauggedrosselte Radialkolbenpumpe
RKP/SR       : Sauggeregelte Radialkolbenpumpe
AKP(TS)      : Axialkolbenpumpe mit Taumelscheibe
PDR             : PD-Druckregler  
Bild  7.5 Relative Schalthäufigkeit für die untersuchten Konfigurationen im Zyklus TFA-
NEFZ  
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bei diesen Kriterien gleichwertig sind. Zeigt eine Konfiguration in Bezug auf die ersten drei 
Kriterien deutliche Schwächen, dann soll eine Eignung für die CC-Lenkung ausgeschlossen 
werden. 
Die Konfigurationen werden in Tabelle  7.2 zusammenfassend gegenübergestellt, wobei die 
Bewertung mit den im Spaltenkopf beschriebenen Zahlenwerten erfolgt. Bei einer Abhängig-
keit der Werte von der internen Leckage wird der Wert bei einer Nennleckage von 0,1 l/min 
herangezogen. Die Steuerleistung und die Schalthäufigkeit werden wegen ihrer untergeordne-
ten Bedeutung und der geringen Unterschiede unter den Konfigurationen in der Bewertung 
zurückgestellt. 
Bis auf die Radialkolbenpumpe mit Schaltkupplung (Konfiguration 7, RKP & Schaltkupp-
lung) weisen alle anderen Konstantpumpensysteme einschließlich der mehrflutigen Pumpen 
zumindest in Bezug auf eines der Kriterien eine deutliche Schwäche auf. Bei der Beurteilung 
der restlichen Konfigurationen fällt auf, dass die Radialkolbenpumpen vergleichsweise besse-
re Bewertungen erhalten. Der Vorteil des besseren volumetrischen Wirkungsgrads wiegt für 
die betrachteten Kriterien offensichtlich schwerer als der Nachteil der höheren Schleppleis-
tung. Die Systeme mit Schaltkupplung zeigen die besten Werte in Bezug auf die mittlere Leis-
tungsaufnahme, möglicherweise ist aber die hohe Schalthäufigkeit nachteilig.  
In der Summe der Eigenschaften wird die sauggeregelte Radialkolbenpumpe (Konfigurati-
on 5) als Bestkonfiguration ausgewählt, die am Prüfstand weitergehend untersucht werden 
soll. Neben den sehr günstigen Werten der maximalen Leistung und des Drehmoments weist 
sie eine zufriedenstellende mittlere Leistungsaufnahme auf. Darüber hinaus stellt die Pumpe 
unter den nicht auszuschließenden Konfigurationen in Bezug auf die Komplexität der Ver-
stellvorrichtung die günstigste Lösung dar. 
Neben den beschriebenen technischen Auswahlkriterien sind für die Beurteilung der Serien-
tauglichkeit selbstverständlich weitere Kriterien zu beachten, deren detaillierte Prüfung hier 
jedoch nicht vorgenommen wird. 
1 FZVP (PDR) 1.739 - 38 o 3.645 o 15,8 + 0,0 /
2 FZVP 205 o 38 o 5.461 o 24,5 o 1,7 o
3 FZVP & Bypass 210 o 38 o 5.423 o 24,3 o 1,8 o
4 FZVP & Schaltkupplung 78 + 38 o 5.400 o 24,3 o 1,8 o
5 RKP/SR & BP 243 o 39 o 2.862 + 18,0 + 1,8 o
6 FZKP & Bypass 267 o 32 o 10.607 - 25,7 - 1,8 o
7 RKP & Schaltkupplung 68 + 32 o 3.073 o 18,2 + 1,7 o
8 RKP & Bypass 306 - 32 o 3.123 o 18,2 + 1,8 o
9 FZKP, zweiflutig 266 o 32 o 8.926 - 24,6 o 1,8 o
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Tabelle  7.2 Bewertung der Konfigurationen durch technische Kriterien 
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8  Prüfstand 
Im Folgenden werden das Prüfstandskonzept und die Ventile der aufgebauten elektrohydrau-
lischen Konstantdrucklenkung vorgestellt. Es wird auf eine detaillierte Beschreibung der 
Komponenten verzichtet und anstelle dessen auf die vollständige Auflistung der verwendeten 
Komponenten im Anhang  12.7 verwiesen. 
8.1  Prüfstandskonzept 
Das Konzept des Hardware-in-the-Loop-Prüfstandes sieht vor, dass die Fahrzeuglenkung an 
den hydraulischen und mechanischen Schnittstellen zum Fahrzeug mit Aktoren verbunden ist, 
welche die Schnittstellengrößen entsprechend einem möglichst realistischen Fahrzeugverhal-
ten aufbringen. Die Schnittstellen und die zu regelnden Schnittstellengrößen sind wie folgt: 
Lenkrad - Lenkradwinkel δH 
Zahnstange - Zahnstangenkraft FKb 
Pumpenwelle - Pumpendrehzahl nPu 
Die Schnittstellengrößen selbst werden mit Ausnahme der Zahnstangenkraft der Datenbasis 
der Fahrzyklen, wie sie in Kapitel  6 vorgestellt werden, entnommen. Die Zahnstangenkraft 
wird mit Hilfe des Radkräftemodells berechnet, das in Kapitel  5.4 beschrieben wird. Als zu-
sätzliche Eingangsgröße wird hierfür aus der Datenbasis die Fahrgeschwindigkeit vp benötigt. 
Bild  8.2 zeigt den Hydraulikschaltplan des Prüfstandes sowie den Signalfluss zur Regelung 
der Schnittstellengrößen. Aus der Darstellung wird deutlich, dass zwei Lenksysteme, eine 
konventionelle OC-Lenkung und eine CC-Lenkung, mit demselben mechanischen Lenkstrang 
im Wechsel betrieben werden können. Diese Anordnung ermöglicht den direkten Vergleich 
der beiden Hydraulikkonzepte ohne eine Beeinträchtigung der Messergebnisse durch unter-
schiedliche mechanische Komponenten. 
Zur Belastung der Zahnstange mit der Kraft FKb wird eine hydraulische Aktorik mit einem 
Servoventil und einem Aktorzylinder verwendet. Das Servoventil der Fa. Mannesmann-
Rexroth, Typ 4WS 2 EE10-45/75 B2ET210, weist einen Nenndurchfluss von 75 l/min auf 
und eignet sich zur Regelung der Radkraft auch bei hohen Lenkgeschwindigkeiten. Zur An-
steuerung des Ventils wird ein Servoverstärker vom Typ SR1 des gleichen Herstellers ver-
wendet. Der Aktorzylinder der Fa. Hänchen, Typ A35719999, weist ein Kol-
ben/Kolbenstange-Durchmesserverhältnis von 40/25 mm auf. Bei einem Betriebsdruck von 
120 bar kann somit eine maximale statische Zahnstangenkraft von 9,1 kN aufgebracht wer-
den. Zur Konstantdruckversorgung des Servoventils dient ein Aggregat der Fa. Winkelmann, 
dessen Angaben im Anhang aufgeführt sind. 
Die Einstellung der Drehzahl erfolgt für beide Lenksysteme mit unterschiedlichen Aktoren. 
Für das OC-Lenksystem wird eine konventionelle Drehstrom-Asynchronmaschine mit einer 
Nennleistung von 3 kW verwendet. Zur Drehzahlregelung der Maschine ist ein Frequenzum-
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richter der Fa. Danfoss vom Typ VLT 3022 vorgeschaltet. Der Umrichter wird über ein Ana-
logsignal vom Prozessrechner angesteuert. Für den Antrieb der Pumpe des CC-Lenksystems 
wird ein Servoantrieb der Fa. Printed Motors vom Typ HLV-16L-600 verwendet. Aufgrund 
seiner hohen Dynamik und sehr hoher Spitzendrehmomente ist der Antrieb gut geeignet, die 
während des Betriebs der CC-Lenkung auftretenden starken Drehmomentschwankungen aus-
zugleichen und eine hohe Regelgüte für die Drehzahl zu gewährleisten. Die Messung der 
Pumpendrehzahl erfolgt mit einem Lichtreflextaster, die Messung des Pumpendrehmoments 
über eine Drehmomentmesswelle der Fa. Staiger-Mohilo vom Typ AE 130. 
Die Einstellung des Lenkwinkels geschieht wie auch bei der Pumpendrehzahl der CC-
Lenkung über einen Servoantrieb der Fa. Printed Motors (HLV-16-S-600). Der Lenkwinkel 
wird mit einem im Motor integrierten Inkrementalgeber und einer entsprechenden Signalaus-
wertung ermittelt. Da die Positionsregelung des Antriebs mit hoher Dynamik und hohem 
Drehmoment erfolgen muss, ist eine genaue und echtzeitfähige Messung des Lenkwinkels 
erforderlich. Am Prüfstand wird dies über eine direkte Auswertung der TTL-Signale des In-
krementalgebers im Prozessrech-
ner gewährleistet. 
Die in Bild  8.2 dargestellten Re-
gelkreise werden alle in einem 
Prozessmodell und auf einem 
Prozessrechner in Echtzeit be-
rechnet. Bild  8.1 zeigt die Rech-
nerstruktur am Prüfstand. Neben 
dem Prozessrechner werden ein 
Verarbeitungsrechner und ein 
Messrechner verwendet.  
Im Arbeitsspeicher des Prozess-
rechners sind auch die Eingangs-
daten der Lenkung aus dem Fahr-
zyklus abgelegt. Gegenüber einer 
verteilten Reglerstruktur mit 
mehreren Rechnern hat diese 
Anordnung aller Prozessregelun-
gen und Eingangsdaten in einem Rechner den Vorteil, dass die Prozesse nicht mehr synchro-
nisiert werden müssen. Andererseits wächst mit der Zahl der Aufgaben die Modellgröße sehr 
schnell an, da neben der Regelung der Eingangsgrößen auch weitere Aufgaben übernommen 
werden müssen, so z.B. die Berechnung der Größen des Radkräftemodells oder die digitale 
Filterung von Prozessgrößen. Es ist daher auf einen schonenden Umgang mit den Rechnerres-
sourcen zu achten. So wurde zur Optimierung des Speicherbedarfs die Datenrate, mit der die 
Sollwertvorgabe der Zyklusgrößen erfolgt, auf 20 Hz reduziert. 
Als Echzeitbetriebssystem wird xPC-Target der Fa. Mathworks  [66] verwendet. Die Vorteile 
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Bild  8.1 Rechnerstruktur 
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verwendet werden kann, der mit ebenso handelsüblichen Messkarten ausgestattet ist. Die Pro-
zessmodelle werden unter Simulink im Verarbeitungsrechner erstellt, übersetzt und anschlie-

























































































































































































































































































Bild  8.2 Prüfstandskonzept 
118 
Der Prozessdatenerfassung dienen Messkarten der Fa. National Instruments vom Typ NI-PCI-
6025E. Über die Analogausgänge dieser Messkarten erfolgt auch die Ansteuerung der Akto-
ren. Die Modelle im Prozessrechner werden mit einer festen Zeitschrittweite von 0,5 ms be-
rechnet. Die gleiche Schrittweite gilt für die Wandlung der Ein- und Ausgangssignale.  
Die Aufnahme der Messgrößen erfolgt über einen Messrechner mit einer Messkarte vom Typ 
PCI-DAS-6402 der Fa. Measurement Computing. Dieser Rechner arbeitet weitgehend unab-
hängig vom Prozessrechner. Lediglich der Beginn und das Ende der Messung werden vom 
Prozessrechner aus über ein Triggersignal gesteuert. Zur Messung stehen bis zu 16 Kanäle zur 
Verfügung, die mit einer Summenabtastrate von 200 kHz Daten erfassen können. Um die 
aufgenommenen Datenmengen nicht zu groß werden zu lassen, wurde während der Fahrzyk-
lenmessungen die Abtastrate pro Kanal auf 100 Hz begrenzt. 
8.2  Regelgüte der Prüfstandsaktorik 
Zur Überprüfung der Regelgüte werden die 
gemessenen Istwerte der Schnittstellengrößen 
mit den Sollwerten aus der Datenbasis ver-
glichen.  
Bild  8.3 bis Bild  8.5 zeigen jeweils den Ist- 
und Sollwertverlauf für die Schnittstellen-
größen Pumpendrehzahl nPu, Zahnstangen-
kraft FKb und Lenkwinkel δH beim Durchfah-
ren des Zyklus TFA-NEFZ. Die Verläufe 
weisen relativ langsame Änderungen der 
Sollwerte auf, was die Regelung der Schnitt-
stellengrößen erleichtert.  
 




















Bild  8.3 Ist- und Sollwertverlauf der Pumpen-
drehzahl 

















Bild  8.4 Ist- und Sollwertverlauf des Lenk-
winkels 


















Bild  8.5 Ist- und Sollwertverlauf der Zahn-
stangenkraft 
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Auch bei der Aufnahme der Realfahrzyklen wurde darauf geachtet, dass keine sehr schnellen 
Lenkbewegungen oder Drehzahländerungen auftreten. Die gute Übereinstimmung der Verläu-
fe von Ist- und Sollwerten spiegelt sich auch in den Korrelationskoeffizienten wieder, die als 
Gütekriterium verwendet werden und wie folgt berechnet werden: 
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 Pumpendrehzahl nPu : rnPu = 99,66 % 
 Lenkwinkel δH : rδH = 99,87 % 
 Pumpendrehzahl nPu : rnPu = 99,56 % 
 
8.3  Messfehler 
Für alle am Prüfstand verwendeten Sensoren wird im Anhang  12.7.6 die Genauigkeitsklasse 
bzw. ein absoluter Fehler angegeben. Der absolute Fehler einer einzelnen Messgröße ∆xS 
berechnet sich mit Hilfe der Genauigkeitsklasse δxS und des Messbereiches xr,S wie folgt: 
 SS,rS xxx δ⋅=∆  
Die Angabe der Genauigkeitsklasse bezieht sich auf das Ausgangssignal des entsprechenden 
Verstärkers, der meist in den Sensor integriert ist. Eine weitere Abweichung des Messwertes 
von der tatsächlichen Größe ergibt sich durch den Quantifizierungsfehler ∆UR der Messkarte. 
Je nach Messbereich der Eingangsspannung kann er unterschiedlich groß werden. Der Quanti-






Ux ∆=∆  
Der Gesamtfehler der Messgröße berechnet sich schließlich als Summe der beiden Einzelfeh-
ler: 
 RS xxx ∆+∆=∆  
Die sich mit den Fehlern der Messgrößen ergebenden Unsicherheiten der berechneten Größen 
werden mit Hilfe des Gauß'schen Fehlerfortpflanzungsgesetzes berechnet. Für absolute Grö-

























Die Berechnungsgleichungen für die Größen F werden im Zusammenhang mit der Beschrei-
bung der Simulationsmodelle in Kapitel  5 gegeben. Mit dem beschriebenen Berechnungsgang 
lassen sich für beide Lenksysteme die in Tabelle  8.1 und Tabelle  8.2 dargestellten Fehlergrö-
ßen für die Mittelwerte im Zyklus TFA-NEFZ berechnen. 
Die Angabe des Fehlers für die Drehmomentmessung (MPu) der OC-Lenkung zeigt einen sehr 
großen Messfehler, da die Messung des Moments beim OC-System über eine Motorstrom-
messung mit einem hohen relativen Fehler erfolgte. Der Nachteil dieser Methode musste in 
Kauf genommen werden, da eine höherwertige Drehmomentmessung zum Zeitpunkt der Mes-
sungen nicht zur Verfügung stand. 
8.4  Lenkventilkonzept 
Die Ansteuerung des Freigabeventils, wie sie in Kapitel  2.2 beschrieben wird, erlaubt den 
Einsatz von Schieberventilen mit einer hohen internen Leckage. Der Vorteil der Schieberven-
tile liegt in der guten Öffnungscharakteristik, die die Bauart für den Einsatz in geregelten 
Systemen mit hoher Dynamik favorisieren.  
MPu [Nm] nPu [min
-1] QPu [l/min] psys [bar] pP,Lv [bar] FKb [N] yKb [mm] pT,Lv [bar] pLz,l [bar] pLz,r [bar]
Messfehler ∆xi 0,36 20 0,054 0,2092 0,2092 52,3 2,01 0,1046 0,2092 0,2092
absolute 
Mittelwerte NEFZ 2,715 1995 8,59 9,23 6,69 137,8 1,03 1,28 5,4 5,2
Pein [W] Paus [W] Pv,Pu [W] Pv,Dl [W] Pv,Lv [W] Pv,Rl [W]
Fehler ∆Pi 75,6 0,15 75,8 8,18 8,21 2,9





Tabelle  8.1 Fehlerangaben zu den Messungen im OC-Lenksystem 
MPu [Nm] nPu [min
-1] pPu [bar] psys [bar] pP,Lv [bar] FKb [N] yKb [mm] pT,Lv [bar] pLz,l [bar] pLz,r [bar] QLv [l/min]
Messfehler ∆xi 0,021 20 0,2092 0,2092 0,2092 52,3 2,01 0,1046 0,2092 0,2092 0,054
absolute 
Mittelwerte NEFZ 1,03 1826 13,3 130,8 19,7 135,5 0,97 0,3 10,0 10,7 0,17
Fehler ∆Pi






Pmech,Last [W] Paus [W] Pv,Sv [W] Pv,Lv [W]
 
Tabelle  8.2 Fehlerangaben zu den Messungen im CC-Lenksystem  
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Für die Prüfstandsuntersuchungen wurde als Lenkventil ein Regelventil der Fa. Bosch ver-
wendet, das von Abbas  [1] bereits auf Methoden der Fehlererkennung hin untersucht wurde. 
In den folgenden Abschnitten werden die Eigenschaften der Ventile beschrieben und Messun-
gen zur Regelgüte im CC-Lenksystem vorgestellt. 
8.4.1 Freigabeventil 
Das Freigabeventil ist ein elektrisch betätig-
tes 2/2-Wege-Sitzventil der Fa. HAWE (Typ: 
BVG 1R-3/8-G12). Das Ventil wird, wie in 
Kapitel  2.2 beschrieben, mit einem pulswei-
tenmodulierten Signal angesteuert und be-
stimmt so den Durchfluss zum Lenkventil. 
Das Steuersignal wird im Simulink-Modell 
mit einem PWM-Generator der DSP-
Toolbox der Fa. Mathworks generiert. Das 
digitale Ausgangssignal des Prozessrechners 
dient schließlich dem Schalten eines Halblei-
terrelais, welches die Bestromung des Ven-
tilmagneten gewährleistet. Die Trägerfre-
quenz des PWM-Signals beträgt 80 Hz, was 
bei einer Abtastrate des Prozessrechners von 
4 kHz eine Einstellbarkeit des Signals in 50 Stufen gewährleistet. 
Zur Überprüfung der Druckverlustannahme für das Simulationsmodell wurde die Kennlinie 
des Ventils für unterschiedliche Temperaturen aufgenommen. Bild  8.6 zeigt diese Kennlinie, 
die den typischen Verlauf einer turbulenten Blendenströmung aufweist.  
8.4.2 Proportional-Regelventil 
Das Regelventil wird von der Fa. Bosch hergestellt und hat die Typbezeichnung 
0811 404 601. Die wichtigsten Kenndaten des Ventils sind wie folgt  [10]: 
 Bauart : Schieberventil, direkt gesteuert, mit Lageregelung, 
   integrierter Ventilverstärker, Nenngröße 6 
 Neutralstellung : Sperrstellung (alle 4 Anschlüsse gesperrt)  
 Kolbenüberdeckung : Nullüberdeckung (-0,5…0%) 
 Nennvolumenstrom : 12 l/min 
 Hysterese : ≤ 0,2% 
 Stellzeit Sprungantwort : ≤ 10 ms 
Im Gegensatz zu dem in Kapitel  2.2 beschriebenen Ventil weist das Regelventil eine vollstän-
dige Sperrstellung in der Neutralposition auf. Im Hinblick auf die interne Leckage wird in den 
Herstellerangaben  [10] kein Unterschied zwischen einer druckgesperrten und einer vollstän-




















Bild  8.6 Druckverlustkennlinien des Freiga-
beventils 
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dig gesperrten Neutralstellung gemacht. Da jedoch bei einer vollständig gesperrten Mitte für 
kleine Lenkmomente (|MH| < 2Nm ⇒ |∆pKb,soll| = 0) der Lenkvolumenstrom nicht mehr zwi-
schen beiden Zylinderkammern hin- und hergeschoben werden kann, sondern bei jedem Ein-
lenken aus dem Speicher entnommen wird, steigt der Volumenstrombedarf an. Das Ventil mit 
Sperrstellung wurde im Hinblick auf weitergehende Untersuchungen zum Thema steer-by-
wire dennoch ausgewählt, nachdem mit Simulationsrechnungen nachgewiesen wurde, dass 
der Leistungsmehrbedarf gegenüber einem Ventil mit druckgesperrter Neutralstellung sehr 
klein ist. Für die vier untersuchten Zyklen und das untersuchte Lenksystem ändert sich die 
mittlere mechanische Eingangsleistung der Pumpe wie folgt: 
Wie die Angabe der Stellzeit für die Sprungantwort zeigt, ist das Ventil für Regelungen mit 
hohen Ansprüchen an die Dynamik geeignet.  
Zur Beschreibung des Ventilverhaltens wurde der Frequenzgang des Ventilweges für unter-
schiedliche Eingangsamplituden gemessen. Bild  8.7 zeigt den Amplituden- und den Phasen-
gang. Die Messung erfolgte bei gesperrten Arbeitsanschlüssen und bei einem konstanten Ver-
sorgungsdruck von 140 bar (ϑFluid = 60°C; νFluid = 19 cSt., ATF-Dexron-III). 
Die beschriebenen Kennlinien sind als charakteristisches Merkmal für ein Ventil zu bewerten, 
mit der die im weiteren Verlauf beschriebene Regelgüte im CC-Lenksystem erreichbar ist. 
Weitere detaillierte Untersuchungen des verwendeten Ventils zum Stationärverhalten sowie 
die Modellierung des Ventils zur Simulation der Ventildynamik beschreibt Rösner  [59]. 
TFA-NEFZ TFA-Stadt TFA-Land TFA-Autobahn
absolut [W] 2,3 7,9 3,4 1,1




Tabelle  8.3 Simulierter Leistungsmehrbedarf durch vollständig gesperrte Neutralstellung des 





























Bild  8.7 Amplitudengang (l.) und Phasengang (r.) des Proportional-Regelventils 
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Zur Beurteilung der Regelgüte im CC-Lenksystem wird der Vergleich von Ist- und Sollwert 
der Ventilkennlinie herangezogen, wie er für unterschiedliche Lenkgeschwindigkeiten in Bild 
 8.8 dargestellt ist. Das Ventil wurde bei diesen Untersuchungen in einem Regelkreis nach 
Bild  2.11 betrieben (Reglerparameter: P = 0.03; I = 2.5; D = 5e-5, ∆p in [bar]). 
Als Gütekriterium wird bei hohen Lenkmomenten von mehr als 3 Nm eine Abweichung des 
Lenkdifferenzdrucks von mehr als 20 bar als kritischer Wert angesehen. Strenger sind die 



























































































Bild  8.8 Lenkwinkel, Lenkgeschwindigkeit (l) und Ventilkennlinie (r) für unterschiedliche 
schnelle Lenkvorgänge, statisch (o.), langsam (m.), schnell (u.), Einlenken im Stand 
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Anforderungen für niedrigere Lenkmomente anzusetzen, wo etwa 10 bar Abweichung als eine 
ungünstige Beeinflussung des Lenkmoments bewertet werden. Die Darstellungen zeigen, dass 
diese Kriterien erst ab einer Lenkgeschwindigkeit von 500 °/s und mehr nicht mehr erfüllt 
werden. Da die Lenkgeschwindigkeiten in den untersuchten Fahrzyklen stets kleiner als 
350 °/s sind, kann während der Zyklusmessungen von einer ausreichenden Regelgüte ausge-
gangen werden. 
Ohne Zweifel kann für die Bewertung der Güte der Lenkdifferenzdruckregelung – und damit 
des Lenkgefühls - ein weites Spektrum an Kriterien angeführt werden. Für die Untersuchung 
der Leistungsaufnahme soll das Kriterium der Ventilkennlinie ausreichend sein. 
Neben der Regelgüte ist die interne Leckage ein wesentliches Merkmal des Ventils. Hierbei 
muss zwischen dem geregelten Betrieb im Lenksystem und dem ungeregeltem Betrieb bei 
konstanter Eingangsspannung unterschieden werden. Für den Betrieb im Lenksystem wurde 
eine mittlere interne Leckage von 0,68 l/min bei 140 bar und einer Zähigkeit von 19 cSt er-
mittelt. Mit Hilfe der Freigabefunktion des Freigabeventils konnte dieser Wert auf ca. 
0,17 l/min reduziert werden. 
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9  Erweitertes Simulationsmodell für das CC-Lenksystem 
mit sauggeregelter Radialkolbenpumpe 
Für die Untersuchungen wurde eine innenabgestützte Radialkolbenpumpe der Fa. LuK aus-
gewählt. Die Pumpe mit der Typbezeichnung LFR430 weist 7 Kolben auf und wird in der 
Serie in Kombination mit einer Flügelzelleneinheit als Tandempumpe ausgeführt. Im Fahr-
zeug dient sie als Fahrwerkspumpe in einem Konstantdrucksystem  [35].  
Bevor die Eignung der Pumpe für den Einsatz im Lenksystem überprüft wird, sollen die 
messtechnisch ermittelten Kennfelder vorgestellt werden. Mit diesen Kennfeldern wurde das 
bestehende Simulationsmodell erweitert. Das Simulationsmodell ist so zwar nur für die be-
trachtete Pumpe gültig und der Transfer auf eine andere Pumpe erfordert die erneute Messung 
der Kennfelder, jedoch kann auf diese Weise eine ausreichende Genauigkeit der Vorhersage 
der Leistungsaufnahme erreicht werden.  
Der in Kapitel  3.2 beschriebene Leistungsregler zeigt in der Praxis zwar seine Funktionstüch-
tigkeit, problematisch sind aber die hohen Gradienten des Drehmoments an der Pumpenwelle, 
die beim Beginn eines jeden Ladevorgangs auftreten. Zur Verbesserung der Lastcharakteristik 
wird daher in Kapitel  9.2 ein erweiterter Leistungsregler mit einer Sanftanlauf- und einer 
Sanftauslauffunktion vorgestellt. 
9.1  Kennfelder der Radialkolbenpumpe 
Die mit der Messung der hier vorgestellten Kennfelder gewonnenen Ergebnisse sind nicht nur 
für den Aufbau eines genauen Simulationsmodells nützlich, sie eignen sich auch zur verbes-
serten Ansteuerung der Pumpe, wenn die Kennfelder in die Berechnung des erforderlichen 
Verdrängungsvolumens eingehen. 
Da das Saugdrosselventil in die Pumpe integriert ist, gestalten sich unabhängige Messungen 
zur separaten Identifikation von Ventil- und Pumpenverhalten schwierig. Es wurde folglich 
auf eine Entkopplung der Kenngrößen verzichtet; Drehmoment und Volumenstrom wurden in 
Abhängigkeit von Druck pPu und Drehzahl nPu sowie dem Steuerstrom des Ventils IPu,St ge-
messen. 
Die Berechung des aufgenommenen Drehmoments der sauggedrosselten Pumpe mit Hilfe von 
gemessenen Kennfeldern ist nicht unproblematisch, da weder das Verlustmoment noch das 
Verdrängungsvolumen aus einer direkten Messung gewonnen werden können. Gl.  9.1 be-
schreibt den Zusammenhang zur Berechung des Drehmoments an der Pumpenwelle, indem 
zunächst sowohl das Verlustmoment als auch das Verdrängungsvolumen in Abhängigkeit von 
allen drei beschriebenen Kennfeldparametern angeschrieben werden. Darüber hinaus wird die 
Gleichung zur Berechnung des Volumenstroms angeschrieben, in der auch der volumetrische 
Wirkungsgrad enthalten ist, der ebenfalls von den drei Kennfeldparametern abhängt. 
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Als messbare Größen in diesen Gleichungen liegen der Volumenstrom QPu,eff, die Drehzahl 
nPu, das Drehmoment MPu und der Steuerstrom der Pumpe IPu,St vor. Es verbleiben in den zwei 
Gleichungen daher drei unbekannte Größen, nämlich das Verlustmoment MPu,v, das Verdrän-
gungsvolumen VPu und der volumetrische Wirkungsgrad ηPu,vol. Da somit eine eindeutige 
Berechnung der Größen aus den gegebenen Messwerten nicht möglich ist, wird folgende, 
vereinfachende Annahme getroffen: Das rechnerische Verdrängungsvolumen sei unabhängig 
vom Druck am Pumpenausgang. Diese Annahme ist gerechtfertigt, da das Verdrängungsvo-
lumen, wie bereits in Kapitel  5.2.1 beschrieben, ein Maß für den Füllungsgrad der Pumpe ist 
und der Füllungsgrad wiederum in erster Linie vom Ansaugdruck und nicht vom Druck in der 
Druckleitung abhängt. Der Einfluss interner Leckagen, die von der Druck- zur Saugseite flie-
ßen und somit den Druck im Ansaugbereich der Pumpe beein-
flussen, wird vernachlässigt. 
Eine zweite Vereinfachung lautet, dass der volumetrische Wir-
kungsgrad der Pumpe bei einem Druck von 0 bar 100% be-
trägt. Mit dieser Annahme und der Unabhängigkeit des Ver-
drängungsvolumens vom Druck kann eine Bestimmung des 
rechnerischen Verdrängungsvolumens nach Gl.  9.2 erfolgen. 
Zur Bestimmung des Verdrängungsvolumens bei 0 bar wird 
die Methode von Toet  [68] angewendet, wie sie in Bild  9.1 
dargestellt ist. Demnach wird der Volumenstrom QPu bei un-
terschiedlichen Drücken pPu gemessen und anschließend wird 
linear auf einen Druck von 0 bar extrapoliert. 
Bild  9.2 zeigt das rechnerische Verdrängungsvolumen, wie es für unterschiedliche Steuer-
ströme des Saugdrosselventils der untersuchten Pumpe ermittelt wurde. Das maximale rech-
nerische Verdrängungsvolumen ergibt sich bei voll geöffneter Saugdrossel und aus dem abge-
flachten Verlauf bei niedriger Drehzahl. In diesem Betriebsbereich wird davon ausgegangen, 
dass der Füllungsgrad der Pumpe 100% beträgt und dass das rechnerische Verdrängungsvo-
lumen dem geometrischen Hubvolumen der Pumpe entspricht. Das maximale Verdrängungs-
volumen wurde anhand des dargestellten Verlaufs zu VPu,max = 6,85 cm3 bestimmt.  
Da die Pumpendrehzahl am Prüfstand wegen der Maximaldrehzahl des Servoantriebs be-
grenzt ist, werden die Kennlinien in Bild  9.2 nur bis 4800 U/min dargestellt. Für die mit dem 
Prüfstand zu durchfahrenden Fahrzyklen ist diese Maximaldrehzahl ausreichend. Die Größe 
Imax bezeichnet die Größe des ungeregelten elektrischen Stroms, der sich entsprechend des 
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Bild  9.1 Verdrängungsvo-
lumen nach Toet  [68] 
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Für das betrachtete Saugdrosselventil mit 
einem gemessenen Spulenwiderstand von 
4,89 Ω beträgt der Maximalstrom 2,45 A. 
Wie aus der Darstellung in Bild  9.2 deutlich 
wird, verändert sich ab einem Steuerstrom 
von etwa 50% des Maximalstroms das rech-
nerische Verdrängungsvolumen nicht mehr. 
Folglich ist das Saugdrosselventil bei diesem 
Strom bereits vollständig geöffnet und eine 
Ansteuerung mit höheren Strömen erübrigt 
sich.  
Zur genaueren Untersuchung des Saugdros-
selventils wurde auch die Hysterese des För-
derstroms QPu über dem Steuerstrom IPu,St 
ermittelt, d.h. bei einer konstanten Drehzahl 
von 1500 U/min wurde der Steuerstrom lang-
sam bis zur vollständigen Öffnung der Saug-
drossel gesteigert und anschließend wieder 
auf null reduziert. Bild  9.3 zeigt für unter-
schiedliche Drücke den Verlauf, in dem die 
Breite der Hysterese bis zu 0,23 A beträgt. 
Die Hysterese wurde bei den Kennfeldmes-
sungen derart berücksichtigt, dass die gemes-
senen Betriebspunkte stets von einem Steuer-
strom von 0 A aus angefahren wurden. Die 
am Hardware-in-the-Loop-Prüfstand einge-
setzten Kennfelder zur Einstellung des rich-
tigen Steuerstroms im Fahrzyklus gewährleis-
ten somit, dass stets ein ausreichender Volu-
menstrom zur Verfügung steht. 
Ist das rechnerische Verdrängungsvolumen für 
alle Drehzahlen nPu und Steuerströme IPu,St des 
Saugdsrosselventils bestimmt, so kann mit der 
Messung des Volumenstroms bei Variation 
aller drei Kennfeldparameter der volumetri-
sche Wirkungsgrad ηPu durch Umstellung von 
Gl.  9.2 berechnet werden. Darüber hinaus 
gelingt auch die Ermittlung des Verlustmo-
ments durch die Umstellung von Gl.  9.1. 
In Bild  9.4 ist das Volumenstromkennfeld der 
Pumpe dargestellt, wobei auch hier nur der im Fahrzyklus auftretende Betriebsbereich abge-

























Bild  9.2 Rechnerisches Verdrängungsvolu-
men der sauggedrosselten Pumpe 







































Bild  9.4 Volumenstromkennfelder der unter-
suchten Pumpe für unterschiedliche elektri-
sche Steuerströme von 0 bis 60% Imax 
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bildet wird. Die Drücke liegen im Bypassbetrieb bei 0,2-2 bar und beim Laden des Speichers 
bei 60 bis 140 bar. Die Kennlinien in Bild  9.2 Kennfeld zeigen deutlich, wie die Füllungs-
gradverluste ab einer Grenzdrehzahl von etwa 1300 U/min das Verdrängungsvolumen in ei-
nem hyperbolischem Verlauf über der Drehzahl reduzieren. Dementsprechend ist der Volu-
menstrom in Bild  9.4 ab der Grenzdrehzahl nahezu konstant. Ein quantitativ besser nachvoll-
ziehbares Bild geben die aus dem Kennfeld extrahierten Verläufe des Volumenstroms für 0 
und 140 bar in Bild  9.5. 
Mit dem rechnerischen Verdrängungsvolu-
men VPu sowie den Messgrößen der Pum-
pendrehzahl nPu und des Volumenstroms QPu 
kann der volumetrische Wirkungsgrad nach 
Umstellung von Gl.  9.2 berechnet werden. 
Bild  9.6 zeigt die Größe für einen Steuer-
strom von 1,225 A (50% Imax).  
Wie bereits erwähnt, wird der Verlauf des 
volumetrischen Wirkungsgrads unter den 
vereinfachenden Annahmen bestimmt, dass 
der volumetrische Wirkungsgrad bei 0 bar 
100% beträgt und dass das rechnerische Ver-
drängungsvolumen unabhängig vom Druck 
am Pumpenausgang ist. Obwohl der darge-
stellte Verlauf plausibel ist, darf er nicht als ein Maß für die tatsächlich fließenden internen 
Leckagen herangezogen werden. Um einen Berechungsfehler infolge der vereinfachenden 
Annahmen auszuschließen, muss der volumetrische Wirkungsgrad immer in Verbindung mit 
dem rechnerischen Verdrängungsvolumen VPu in eine Berechung eingehen. Die getrennte 
Betrachtung von Verdrängungsvolumen und volumetrischem Wirkungsgrad erfolgt aus-
schließlich mit dem Ziel, eine Abgrenzung von volumetrischen Verlusten und Füllunggsgrad-
verlusten vornehmen zu können, um so das rechnerische Verdrängungsvolumen zu ermitteln. 













































Bild  9.5 Volumenstrom bei 0 bar (l.) und bei 140 bar (r.) 






















Bild  9.6 Volumetrischer Wirkungsgrad der 
Pumpe bei geöffnetem Saugdrosselventil 
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Mit dem rechnerischen Verdrängungsvolumen wiederum kann das theoretische Moment der 
Pumpe ermittelt werden. Nur mit dieser Größe ist nach Gl.  9.1 schließlich eine Bestimmung 
des Verlustmoments MPu,v mit Hilfe des gemessenen Drehmoments MPu möglich.  
Der volumetrische Wirkungsgrad, der sich 
bei der Ermittlung des rechnerischen Ver-
drängungsvolumens als zusätzliche Größe 
ergibt, wird im Modell daher nicht zur Be-
rechnung des geförderten Volumenstroms 
herangezogen. Hierzu steht das direkt gemes-
sene Volumenstromkennfeld in Bild  9.4 zur 
Verfügung. Lediglich im Leistungsregler (s. 
Kapitel  9.2) wird der volumetrische Wir-
kungsgrad zur Berechnung des erforderlichen 
Verdrängungsvolumens benötigt. 
 
Das gemessene Drehmomentkennfeld der Pumpe ist für die vollständig geöffnete Saugdrossel 
in Bild  9.7 dargestellt. Die rot dargestellte Linie repräsentiert die Drehmomentaufnahme im 
Bypassbetrieb.  
Das aus dem gemessenen Kennfeld berechnete Verlustmoment MPu,v wird für das vollständig 
geöffnete und das geschlossene Saugdrosselventil in Bild  9.8 dargestellt. Bemerkenswert ist 
der Verlauf des Verlustmoments bei vollständig geöffnetem Saugdrosselventil. Hier zeigen 
sich bei 1700 U/min und bei 3400 U/min Überhöhungen des Moments. Als Ursache hierfür 
wird die Anregung einer Resonanzfrequenz im nachgeschalteten hydraulischen System ange-
sehen. Bild  9.9 zeigt die Amplitudenspektren des bei 140 bar gemessenen Pumpendrucks bei 
1700 und 2000 U/min. Ensprechend der Kolbenanzahl von 7 berechnen sich die Pulsa-
tionsfrequenzen der Pumpe zu 198 Hz und 233 Hz. Für eine Drehzahl von 1700 U/min ist die 






















Bild  9.7 Drehmomentkennfeld der Pumpe bei 
vollständig geöffneter Saugdrossel 













































Bild  9.8 Verlustmoment bei geschlossenem (l.) und bei geöffnetem Saugdrosselventil (r.) 
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Schwingung im Hydrauliksystem führt folglich auf die Überhöhung des Verlustmoments, wie 
sie in Bild  9.8 dargestellt ist. Aufgrund dieser Rückwirkungen wird für die Durchführung sehr 
genauer Simulationsrechnungen daher die Kennfeldmessung im zu berechnenden System 
empfohlen.  
Zur vollständigen Dokumentation der Kennfeldmessungen der Pumpe werden im Anhang 
 12.8 weitere Kennlinien dargestellt. 
Über die Betrachtung der Pumpe hinaus muss für eine exakte Berechnung der Verluste in der 
Druckversorgung auch der Druckverlust im Bypassventil berücksichtigt werden. Daher wurde 
der Pumpendruck während des Bypassbetriebs in Abhängigkeit vom Steuerstrom IPu,St gemes-
sen. Bild  9.10 zeigt die gemessenen Kennlinien, die in das Simulationsmodell anstelle von Gl. 
 5.59 eingebunden werden. Der hohe Druckverlust im Ventil bei voll angesteuerter Pumpe 
zeigt, dass eine Reduktion des Volumenstroms im Bypassbetrieb zur Minderung der Verlust-
leistung unerlässlich ist. Bei einem Steuerstrom von 0 A kann der Druckverlust auf etwa 
200 mbar reduziert werden. 

































Bild  9.9 Amplitudenspektrum des Drehmoments bei 1700 U/min (l.) und bei 2000 U/min (r.) 










































Bild  9.11 Steuerstromkennfeld der sauggere-
gelten Pumpe 
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Wie die Verläufe des Volumenstroms QPu über dem Steuerstrom IPu,St in Bild  9.3 zeigen, ist 
die Hysterese des Förderstroms nicht die einzige Nichtlinearität in der Pumpenansteuerung. 
So zeigt auch das Abflachen der Kennlinien am Rand des Betriebsbereichs, dass die Abhän-
gigkeit des Volumenstroms vom Steuerstrom nichtlinear ist. Für die Ansteuerung der Pumpe 
mit Hilfe des Leistungsreglers ist die Information notwendig, welcher Steuerstrom IPu,St bei 
einer bestimmten Drehzahl eingestellt werden muss, damit das rechnerische Verdrängungsvo-
lumen einen gewünschten (Mindest-)Wert annimmt. Zu diesem Zweck wurde aus dem mess-
technisch ermittelten Verdrängungsvolumen ein Kennfeld erstellt, mit welchem sich der für 
ein bestimmtes Verdrängungsvolumen erforderliche Steuerstrom berechnen lässt. Dieses 
Steuerstromkennfeld wird in Bild  9.11 dargestellt. Die Implementierung des nichtlinearen 
Kennfeldes kompensiert das nichtlineare Verhalten des Saugdrosselventils. Somit stellt sich 
für ein beliebiges Ausgangssignal des Reglers ein proportionales rechnerisches Verdrän-
gungsvolumen ein, das lediglich durch die verbliebene Hysterese vom Idealverhalten ab-
weicht. 
9.2  Erweiterter Leistungsregler mit Sanftanlauf und Sanftauslauf 
In Kapitel  3.2 wird beschrieben, wie der Leistungsregler die Ansteuerung der Pumpe vor-
nimmt und bei jeder Drehzahl eine Begrenzung der Maximalleistung auf die Auslegungsleis-
tung gewährleistet. Die Berechnungsvorschrift für das Verdrängungsvolumen nach Gl.  3.3 
gilt dabei nach wie vor für den im Folgenden beschriebenen Leistungsregler; der berechnete 
Sollwert des Verdrängungsvolumens VPu,soll wird jedoch mit dem Index 0 versehen, da noch 
weitere Stufen der Anpassung folgen: 










Allein mit dieser Regelstrategie wird man den tatsächlichen Erfordernissen im Fahrzeug nicht 
gerecht. Aufgrund der begrenzten Laststeifigkeit des Verbrennungsmotors muss dafür gesorgt 
werden, dass zu Beginn und am Ende eines jeden Ladevorgangs der Lastanstieg und der Last-
abfall an der Kurbelwelle sanft ablaufen. Darüber hinaus stellt sich die Frage, ob es überhaupt 
notwendig ist, dass die gesamte Auslegungsleistung im Alltagsbetrieb aufgebracht werden 
muss oder ob eine geringere Leistungsaufnahme ausreicht. 
Zur Optimierung der Lastcharakteristik an der Kurbelwelle werden daher folgende zusätzliche 
Funktionen in den Leistungsregler implementiert: 
1. Zusätzliche Minderung der momentanen Leistungsaufnahme durch Berücksichtigung 
des Volumenstrombedarfs (Bedarfsorientierte Leistungsbegrenzung). 
2. Begrenzung der Verstellgeschwindigkeit der Pumpe und somit der Geschwindigkeit 
des Lastgradienten an der Kurbelwelle bei gleichzeitiger Berücksichtigung des mo-
mentanen Volumenstrombedarfs (Sanftanlauf). 
3. Reduktion der Regelkreisverstärkung durch Anpassung des Druckreglers in Abhän-






































































































































































































Bild  9.12 Struktur des Leistungsreglers 
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Der mit den genannten Funktionen entstandene Regler wird im Blockschaltbild in Bild  9.12 
dargestellt. Die vorgenommenen Veränderungen werden im Folgenden einzeln beschrieben. 
zu 1) Bedarfsorientierte Leistungsbegrenzung 
Da bei den meisten Lenkmanövern die Lenkgeschwindigkeit sehr viel kleiner als im Ausle-
gungsfall ist, kann der Sollwert des vom Leistungsregler einzustellenden Verdrängungsvolu-
mens der Pumpe bei kleiner Lenkgeschwindigkeit reduziert werden. Unter Vernachlässigung 
der internen Leckage wird ein linearer Ansatz für das bedarfsorientiert begrenzte Verdrän-
gungsvolumen VPu,soll,1 gewählt. 









Gl.  9.5 drückt aus, dass der Skalierungsfaktor α1 auf einen Minimalwert α1,min nach unten 
begrenzt ist. Wie niedrig dieser Wert gewählt wird, hängt einerseits davon ab, wie schnell die 
Pumpe bei einer Lenkgeschwindigkeit von 0°/s wieder aufladen soll, andererseits ist zu prü-
fen, ob die bei der gewünschten Ladedauer auftretende Last an der Kurbelwelle klein genug 
ist. Für die Untersuchungen am Prüfstand wurde der Minimalwert des Skalierungsfaktors α1 
auf 0,5 gesetzt. 
zu 2) Sanftanlauf 
Zur langsamen Steigerung der Lastaufnahme wird der Gradient des Ausgangs des Leistungs-
reglers nach oben begrenzt. Diese Begrenzung erfolgt je nach dem momentanen Bedarfsvo-
lumenstrom und wird daher an die Lenkgeschwindigkeit gekoppelt. Die Berechnungsvor-
schrift lässt sich in diskreter Schreibweise anschaulich darstellen. Mit der Abtastzeit TA lautet 


































Die Eingangsgröße VPu,soll,2 entspricht dem Ausgang des in Bild  9.12 dargestellten Begren-
zungsglieds, welches das vom Regler ausgegebene Verdrängungsvolumen VPu,r auf den Ma-
ximalwert VPu,soll,1 begrenzt. Darüber hinaus ist in der Gleichung die Nenn-
Verstellgeschwindigkeit d(VPu,nenn)/dt enthalten. Sie repräsentiert die maximale Verstellge-
schwindigkeit für den Fall, dass mit maximaler Lenkgeschwindigkeit gelenkt wird. Die Be-
grenzung des Skalierungsfaktors auf den Wert α2,min bestimmt, welche Verstellgeschwindig-
keit als Mindestwert vorgegeben wird. Für die Prüfstandsuntersuchungen wurde α2,min zu 0,15 






keit. Diese wurde mit 5⋅VPu,max [cm3/s] so 
hoch gewählt, dass bei maximaler Lenkge-
schwindigkeit die Verstelldynamik der Pum-
pe voll ausgenutzt ist. Bild  9.13 verdeutlicht 
die Funktionsweise der Begrenzung der Ver-
stellgeschwindigkeit. 
zu 3) Sanftauslauf 
Wie das Blockschaltbild in Bild  9.12 zeigt, 
wird zur Gewährleistung eines sanften Aus-
laufens beim Ladevorgang die Verstärkung 
des Druckreglers angepasst. Wählt man den 
Proportionalanteil des Reglers klein genug, 
so wird ab einer bestimmten Regeldifferenz das Verdrängungsvolumen reduziert und der Ist-
Wert des Systemdrucks psys,ist nähert sich zunehmend langsamer dem Sollwert psoll,o. Nach-
dem der Sollwert erreicht ist, schaltet der vorgeschaltete Zwei-Punkt-Regler den Sollwert auf 
einen Wert psoll,u, der unterhalb des normalen Betriebsbereichs liegt. Die Pumpe wird gleich-
zeitig mit Hilfe des Bypassventils vom Speicher getrennt. Mit dem beschriebenen Regelkreis-
verhalten wird gewährleistet, dass noch vor dem Erreichen des maximalen Systemdrucks das 
Drehmoment an der Pumpenwelle reduziert wird und unmittelbar nach Erreichen des oberen 
Solldrucks der Druckstufe die Pumpe beim Trennen vom Speicher keinen sprunghaften Last-
abwurf an der Kurbelwelle verursacht. Da aber auch hier der Bedarfsvolumenstrom das Re-
gelkreisverhalten beeinflusst, muss die Reduktion des Verdrängungsvolumens an die Lenkge-
schwindigkeit angepasst werden. Geschieht dies nicht, so wird bei erhöhtem Volumenstrom-
bedarf der maximale Systemdruck sehr viel langsamer erreicht. Um lange Lastlaufzeiten der 
Pumpe zu vermeiden, wird daher der P-Anteil des Reglers in der bereits bewährten Weise von 
der Lenkgeschwindigkeit abhängig gemacht: 








Der Mindestwert α3,min des Skalierungsfaktors α3 wurde für die Prüfstandsuntersuchungen mit 
25% festgelegt. Die Bestimmung des Proportionalitätsfaktors P0 erfolgt mit Hilfe einer Über-
legung zum stationären Regelkreisverhalten: Bei einer bestimmten Regeldifferenz, z.B. 
e = 10 bar, soll der Reglerausgang im Auslegungsfall, d.h. bei hoher Lenkgeschwindigkeit 
(α3 = 1), gerade noch die Größe des maximalen Verdrängungsvolumens annehmen. Damit die 
Reglerparameter wegen der SI-Einheiten nicht zu viele Kommastellen aufweisen, wird der 
Reglerausgang mit Hilfe des konstanten Skalierungsfaktors sr multipliziert. Im untersuchten 
Leistungsregler ist sr gleich dem maximalen rechnerischen Verdrängungsvolumen VPu.,max 
(6,85⋅10-6 m3). Zur Erfüllung der Auslegungsrichtlinie muss der Proportionalitätsfaktor P0 des 
Druckreglers folglich zu 0,1 gewählt werden. Der Differentialanteil D0 des Reglers kann zur 










Bild  9.13 Begrenzung der Verstellgeschwin-




Verbesserung des dynamischen Verhaltens des Regelkreises bei sprunghaftem Volumen-
strombedarf genutzt werden. Im untersuchten Leistungsregler wurde er zu 0,001 gewählt. 
Der beschriebene Leistungsregler wurde am Prüfstand erprobt und mit Druckregelkreisen 
geringerer Funktionaltät verglichen. Die Varianten werden wie folgt benannt: 
 DR & LR & SAn/Aus : Leistungsregler mit voller Funktionalität: PD-Druckregler mit 
Zwei-Punkt-Schalter zur Sollwertvorgabe, bedarfsgerechte 
Leistungsbegrenzung, Sanftanlauf und Sanftauslauf 
 DR & LR : PD-Druckregler mit Zwei-Punkt-Schalter zur Sollwertvorgabe 
und bedarfsgerechter Leistungsbegrenzung 
 DR : PD-Druckregler mit Zwei-Punkt-Schalter zur Sollwertvorgabe 
 DS : Druckschalter (Regelkreis nach Variante B, s. Kap.  3.1); die 
Pumpe läuft stets mit maximalem Volumenstrom und wird ü-
ber ein Bypassventil zugeschaltet, keine Saugregelung. 
Die Messungen erfolgten für eine Druckstufe von 100 bis 120 bar und bei Drehzahlen von 
1500 und 3000 U/min. Bild  9.14 zeigt die Zeitverläufe für das Drehmoment MPu, den Pum-
pendruck pPu, und die mechanische Leistung Pmech,Last. Die Verläufe können als Systemant-
wort auf einen Eingangssprung des Sollwertes betrachtet werden. Während der Messungen 
wurde nicht gelenkt. 
Die Messwerte zeigen, dass die Ansteuerung der Radialkolbenpumpe zur Begrenzung der 
maximalen Leistungsaufnahme gelingt. Mit Hilfe des Leistungsreglers lassen sich gegenüber 
den Varianten mit einfachem Druckregler (DR) und Druckschalter (DS) das Drehmoment und 
die aufgenommene Leistung begrenzen. Das System mit Sanftanlauf- und Sanftauslauffunk-
tion zeigt darüber hinaus, dass die Gradienten zu Beginn und gegen Ende des Ladevorgangs 
begrenzt werden können. Der Lastabwurf beim Trennen der Pumpe wird auf etwa 2,4 Nm 
begrenzt. Dieser verbleibende Rest ist unvermeidlich, da die gefüllte Pumpe in ihrem Volu-
menstrom nicht vollständig heruntergeregelt werden kann. Beim Sanftanlauf hingegen gelingt 
die Begrenzung des Lastgradienten besser, da die Pumpe zu Beginn des Ladevorgangs voll-
ständig entleert ist und durch das langsame Öffnen des Saugdrosselventils sich der Ansaugbe-
reich der Pumpe ebenso langsam füllt. 
Weil in einem System mit einfachem Druckregler (DR) vor dem Beginn des Ladevorgangs 
das Saugdrosselventil geschlossen ist und zum Zeitpunkt null schnell geöffnet wird, zeigt der 
direkte Vergleich mit dem Druckschalter (DS) das Zeitverhalten der Verstellpumpe. Demnach 
bedarf es einer Mindestdauer ca. 250 ms, um vom minimalen auf den maximalen Volumen-
strom zu verstellen. Die Ursache hierfür ist ebenfalls die zum Füllen des Saugraums erforder-
liche Zeitspanne. 
Um die Funktion des Leistungsreglers auch bei erhöhter Lenkgeschwindigkeit zu validieren, 
wurden dem Regler unterschiedliche Lenkgeschwindigkeiten vorgegeben. Der tatsächliche 
Bedarfsvolumenstrom wurde hierbei nicht verändert. Bild  9.15 zeigt am Beispiel des Pum-
pendrehmoments, dass der Regler bei hohen Lenkgeschwindigkeiten ein entsprechend höhe-






















































































































Bild  9.14 Validierung des Leistungsreglers; Messwerte für Drehmoment (oben), Systemdruck 
(Mitte) und mechanische Pumpenleistung (unten) bei Pumpendrehzahlen von1500 U/min (l.) 
und 3000 U/min (r.) 
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Zusammenfassend ist festzuhalten, dass mit 
dem Leistungsregler eine geeignete Pumpen-
ansteuerung zur Verfügung steht, mit der den 
Anforderungen im Fahrzeug im Hinblick auf 
die Begrenzung der Last in Höhe und Zeit-
verhalten ausreichend Rechnung getragen 
wird. In welchem Maße der Betrieb des Leis-
tungsreglers einen Einfluss auf die mittlere 
Leistungsaufnahme hat, wird in Kapitel 
 10.2.2 beschrieben. 
 












d(δH)/dt = 600 °/s
d(δH)/dt = 0 °/s
 
Bild  9.15 Validierung des Leistungsreglers, 
Drehmomentverlauf bei unterschiedlicher 
Vorgabe der Lenkgeschwindigkeit  
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10  Mess- und Simulationsergebnisse 
Nach der Vorstellung der Modellannahmen und der Prüfstandskomponenten werden an dieser 
Stelle die durch Simulation und Messung ermittelten Ergebnisse vorgestellt und bewertet. Es 
wurden sowohl das OC-Lenksystem als auch das CC-Lenksystem mit der beschriebenen Ra-
dialkolbenpumpe untersucht. 
Eine Gegenüberstellung und Bewertung der beiden Lenksysteme darf nur unter Beachtung 
gewisser Randbedingungen erfolgen. Während die Hydraulik der OC-Lenkung ausschließlich 
die Grundfunktion Lenkunterstützung im Zwei-Quadranten-Betrieb zur Verfügung stellt, ist 
die CC-Lenkung prinzipiell geeignet, eine aktive Lenkmomentüberlagerung zu gewährleisten. 
Auch ist zu bedenken, dass beide Lenksysteme zwar auf die gleiche Ausgangsleistung hin 
ausgelegt wurden, bei der OC-Lenkung aber das mögliche Potenzial zu Minderung der 
Leistungaufnahme noch nicht ausgeschöpft wurde. Sicherlich kann die Leistungsaufnahme 
mit Hilfe einer elektrohydraulischen Ansteuerung des Stromregelventils noch zusätzlich redu-
ziert werden. Wie bereits in der Aufgabenstellung beschrieben, sollen die Ergebnisse daher in 
erster Linie dazu dienen, das Optimierungspotenzial der einzelnen Komponenten der OC-
Lenkung besser abschätzen zu können. 
Ergänzend zu den Messergebnissen ist zu erwähnen, dass alle Untersuchungen bei einer Flu-
idtemperatur von 60±0,5°C im Tank gestartet wurden. Es wurde versucht, die während der 
Zyklen auftretenden Temperaturschwankungen mit Hilfe von Lüftern und Heizelementen 
auszugleichen. Da jedoch insbesondere beim OC-Lenksystem die Temperaturänderungen sehr 
schnell eintreten können, z.B. bei beginnender Autobahnfahrt, musste eine Schwankungsbrei-
te von ± 7°C in Kauf genommen werden. Das verwendete Fluid entspricht der Spezifikation 
Dexron-II D 21666. Die kinematische Zähigkeit unterliegt im beschriebenen Temperaturbe-
reich Schwankungen von 25,5 bis 14,2 mm2/s  [16]. 
Um den Einfluss unterschiedlicher Ladezustände des Speichers am Beginn und am Ende des 
Fahrzyklus auf den mittleren Leistungsbedarf so klein wie möglich zu halten, wurde der sog. 
Neutralpunkt des Speichers definiert. Dieser Betriebspunkt wurde zu Beginn einer jeden Mes-
sung eingestellt. Die Herleitung des Betriebspunkts wird im Anhang  12.6 beschrieben. 
10.1  Konventionelle Open-Center-Lenkung 
10.1.1  Mittlere Leistungsaufnahme im Fahrzyklus  
Tabelle  10.1 zeigt die Aufstellung der Mess- und Simulationsergebnisse der OC-Lenkung für 
die verschiedenen Fahrzyklen. Neben der mechanischen Eingangsleistung Pein und der Aus-
gangsleistung Paus, beschrieben durch die hydraulisch generierte Zahnstangenkraft und die 
Zahnstangengeschwindigkeit, sind weitere Größen aufgeführt: 
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 Pv,Pu : Verlustleistung der Pumpe, hervorgerufen durch das Schleppmoment 
und die Strömungsverluste in der Pumpe sowie den im Stromregelventil 
zurückgeführten Volumenstrom. 
 Pv,Dl : Verlustleistung infolge der Druckverluste in der Druckleitung. 
 Pv,Lv : Verlustleistung infolge des Ventildruckabfalls an den Steuerkanten des 
Ventils. 
 Pv,Rl : Verlustleistung infolge der Druckverluste in Komponenten der Rück-
laufleitung (Kühler, Volumenstromsensor) 
 Puη  : Nutzungsgrad der Pumpe nach Gl.  5.50 und Gl.  5.51, am Ende des Zyk-
lus. 
 Hydraulikη : Nutzungsgrad der Hydraulik des Lenksystems am Ende des Zyklus 
 
Für alle Fahrzyklen zeigen die Ergebnisse, dass der größte Teil der Verlustleistung auf die 
Verluste in der Pumpe Pv,Pu zurückzuführen ist. Wesentlich kleinere Verlustanteile werden 
durch die Druckverluste in den durchflossenen Leitungen und im Lenkventil hervorgerufen. 
Es ist jedoch zu berücksichtigen, dass die Ursachen der dargestellten Verlustanteile voneinan-
der abhängig sind. So bringt eine Minderung der Druckverluste im Lenkventil eine Minde-
rung des Pumpendrucks mit sich, was erhebliche Auswirkungen auf die Verluste der Pumpe 
hat. 
Die Zahlen für den Nutzungsgrad der Pumpe zeigen, dass die Umsetzung der mechanischen 
Energie in hydraulische Energie mit durchaus noch akzeptabler Güte erfolgt. Um die Proble-
matik des Wirkprinzips deutlich zu machen, muss der Nutzungsgrad der gesamten Hydraulik 
betrachtet werden: Von der eingesetzten mittleren Leistung am Pumpeneingang wird im Mit-
tel bestenfalls etwa ein Zweihunderfünfzigstel an der Zahnstange in die Lenkunterstützung 
gewandelt. 
Die hohen relativen Abweichungen von Simulation und Messung in der Ausgangsleistung 

















Messung 567 2 437 36 70 21 23 -
Simulation 588 1,9 452 40 75 21 23 0,33
Messung 383 1,7 243 38 79 21 36 -
Simulation 378 1,5 245 42 70 21 35 0,39
Messung 535 0,3 414 46 59 21 22 -
Simulation 524 0,1 410 43 50 21 22 0,02
Messung 1144 0,3 1046 22 42 20 9 -







Tabelle  10.1 Mittlere Leistungsaufnahme und Verlustleistungsanteile  der OC-Lenkung 
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genweges zurückzuführen. Um die Messwerte nicht zu stark zu verfälschen, wurden sie mit 
einer Eckfrequenz von 10 Hz gefiltert. Es verbleiben somit Frequenzanteile im Signal, die 
dazu führen, dass sich die Zahnstange der Messung nach stärker bewegt hat, als dies am Prüf-
stand tatsächlich der Fall war. 
Die Unterschiede zwischen Simulation und Messung in Bezug auf die Eingangsleistung im 
Autobahnzyklus sind, nach dem Verlauf der Messwerte zu urteilen, auf unterschiedlich hohe 
Verlustmomente zurückzuführen. Abweichungen im Verlustmoment machen sich in der Ver-
lustleistung mit zunehmender Drehzahl stärker bemerkbar. Mögliche Ursachen für die Ab-
weichung sind der relativ hohe Messfehler, der bei der Messung des Drehmoments der OC-
Pumpe in Kauf genommen werden musste und ein Temperatureinfluss auf das Verlustmo-
ment. 
10.1.2  Vergleich der Zeitverläufe von Simulation und Messung 
Zur Beurteilung der Modellgüte wird der Vergleich der Zeitverläufe in Simulation und Mes-
sung herangezogen. Als Beipiele seien in Bild  10.1 Ausschnitte der Zeitverläufe des System-
drucks psys und des Volumenstroms QLv  sowie die sich über den gesamten Zyklus erstrecken-
den Verläufe der mittleren Verlustleistung der Pumpe Pv,Pu,mittel und der Druckleitung Pv,Dl,mittel 
im Zyklus TFA-NEFZ angeführt. Die Verläufe der mittleren Verlustleistung werden nach Gl. 
 5.50 berechnet. 
Der Verlauf des Systemdrucks zeigt, dass insbesondere bei niedrigen Drücken eine gute An-
näherung des gemessenen Verlaufs und der Simulation vorliegt. Für eine ausreichend genaue 
Vorhersage der Leistungsaufnahme ist eine gute Übereinstimmung dieser Werte erforderlich, 
da die Pumpe während des Großteils der Zeit auf diesem Druckniveau fördert. Die Verläufe 
des Volumenstroms zeigen insbesondere während der Lenkbewegungen, d.h. wenn der 
Systemdruck ansteigt, Schwankungen, die in der Messung stärker ausfallen und auch über den 
Nennvolumenstrom von ca. 8,8 l/min hinausgehen. Zurückzuführen sind diese stärker ausge-
prägten Spitzen bzw. Senken auf den Volumenstromanteil, der beim Druckanstieg in der 
Druckleitung gespeichert wird und bei der Absenkung des Drucks wieder freigegeben wird. 
Die Kapazität der Druckleitung wurde im Modell nicht berücksichtigt, weshalb hier lediglich 
die Schwankungen des Volumenstroms infolge volumetrischer Verluste zu sehen sind. Der 
simulierte Volumenstrom zeigt gegenüber der Messung zum Teil Abweichungen in Höhe von 
etwa 0,3 l/min. Bedenkt man, dass die Simulation auf Basis des einmal aufgenommenen Vo-
lumenstromkennfeldes erfolgt und dass dynamische Effekte und nichtlineare Hystereseeffekte 
im Stromregelventil nicht modelliert wurden, so können die gezeigten Abweichungen als 
akzeptabel bezeichnet werden.  
Der Vergleich von Simulation und Messung der Verlustleistung weist auf einen deutlichen 
Temperatureinfluss hin. Zwar wurde die Temperatur des Fluids im Tank während des Zyklus-
ablaufs möglichst konstant gehalten, eine Temperaturerhöhung ließ sich dennoch nicht ganz 
vermeiden. Aufgrund einer zunehmenden Durchwärmung der Prüfstandskomponenten und 
einer erhöhten Produktion von Verlustleistung bei der höheren Pumpendrehzahl am Ende des 
Zyklus steigt die Temperatur des Fluids in den durchflossenen Komponenten an. Die Folge ist 
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unter anderem ein geringerer Druckverlust in den Leitungen, der auch zu einer Minderung der 
Verluste in der Pumpe führt. 
Zusammenfassend ist für das OC-Lenksystem festzuhalten, dass die Verlustleistung eine er-
wartete Höhe annimmt und dass unter Berücksichtigung des Temperatureinflusses das entwi-
ckelte Modell zur Vorhersage der Verlustleistung ausreichend ist. Da jedoch ein wesentlicher 
Anteil der Verlustannahmen auf Kennfeldern beruht, ist das Modell nicht ohne Weiteres auf 
ein anderes Lenksystem übertragbar. 
10.2  Elektrohydraulische Closed-Center-Lenkung 
Für das CC-Lenksystem mit Radialkolbenpumpe wurden die Fahrzyklen mit und ohne Lenk-
bewegungen durchfahren. Auf diese Weise können die Einflüsse der stets anfallenden Ver-
lustleistung der Pumpe und der Lenkaktivität voneinander separiert werden. Eine darüber 
hinausgehende Versuchsreihe, die den Leistungsmehrbedarf durch den Leistungsregler doku-
mentiert, wird in Kapitel  10.2.2 beschrieben. 






































































Bild  10.1 Vergleich von Simulation und Messung der Zeitverläufe verschiedener Größen der 
OC-Lenkung im Zyklus TFA-NEFZ 
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10.2.1  Mittlere Leistungsaufnahme im Fahrzyklus 
Die messtechnische Ermittlung der Leistungsaufnahme im Versuch beschränkt sich nur auf 
den hydraulischen Teil des Lenksystems. Da die am Prüfstand verwendeten elektrischen 
Komponenten größtenteils nicht fahrzeugnah sind, wird auf eine messtechnische Ermittlung 
der elektrischen Leistungsaufnahme verzichtet. Mit dem Simulationsmodell steht jedoch ein 
ausreichend genaues Werkzeug zur Verfügung, mit welchem die elektrische Leistungsauf-
nahme unter den beschriebenen Annahmen abgeschätzt werden kann. 
Für die Ermittlung der Ausgangsleistung der Pumpe ist im Versuchsaufbau kein Volumen-
stromsensor vorgesehen, da auf die Messung des Pumpenvolumenstroms zu Gunsten der 
Messung des Bedarfsvolumenstroms verzichtet wurde. Diese Vereinfachung des Messaufbaus 
wird dadurch gerechtfertigt, dass mit der Messung der Pumpenkennfelder (s. Kapitel  9.1) eine 
genaue Beschreibung des Betriebsverhaltens der Pumpe vorliegt und die zwischen Pumpen-
ausgang und Speicher bzw. im Bypass auftretenden Verluste auch mit Hilfe der Simulation 
berechnet werden können. Auf die Genauigkeit der Simulation der mechanischen Leistungs-
aufnahme der Pumpe hat die Vereinfachung des Aufbaus keinen Einfluss.  
10.2.1.1  Fahrzyklen ohne Lenkbewegungen 
Tabelle  10.2 zeigt die Ergebnisse von Simulation und Messung für die durchfahrenen Zyklen 
ohne Lenkbewegungen, wobei sich die Messergebnisse aufgrund der genannten Einschrän-
kungen ausschließlich auf die mechanische Eingangsleistung der Pumpe beziehen. 
Neben der Eingangsleistung des Gesamtsystems Pein sind die beschriebenen Größen wie folgt: 
 PK,mech,Last : Mechanische Lastleistung an der Kurbelwelle 
 Pmech,Last : Mechanische Lastleistung an der Pumpenwelle (Pumpeneingangs-
leistung) 


















Messung - - 128 - - - -
Simulation 206 142 138 64 33 123 120 11,2
Messung - - 126 - - - -
Simulation 212 148 143 64 34 111 106 22,3
Messung - - 157 - - - -
Simulation 236 170 165 66 33 155 153 6,2
Messung - - 338 - - - -







Tabelle  10.2 Gemessene und simulierte Leistungsaufnahme für Zyklen ohne Lenkvorgänge 
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 Pel,St : Summe der elektrischen Steuerleistung (elektrische Klemmenleis-
tung)  
 Pv,Pu : Mechanische Verlustleistung der Pumpe, einschließlich Schleppleis-
tung und der im Bypass anfallenden Verlustleistung 
 Psl,Pu : Schleppleistung der Pumpe 
 Puη  : Nutzungsgrad der Pumpe nach Gl.  5.50 und Gl.  5.51 
Da während der Zyklen kein Volumenstrombedarf entsteht, können bis auf die elektrischen 
Verbraucher und die Pumpe, die das Bypassventil einschließt, alle Verlustquellen unberück-
sichtigt bleiben. Die Werte zeigen an, dass die Schleppleistung - als Teil der Verlustleistung 
der Pumpe - den größten Verlustanteil beiträgt. Entsprechend der Motordrehzahlen im Zyklus 
steigen auch die Schleppleistungsanteile bis auf 338 W im Autobahnzyklus.  
Die Werte der elektrischen Steuerleistung zeigen, dass dieser Leistungsanteil keinesfalls un-
terschätzt werden darf, da er wegen des schlechten Generatorwirkungsgrads bis zur Kurbel-
welle auf über 30 Prozent des Gesamtleistungsbedarfs ansteigt. 
Die Mess- und Simulationsergebnisse für das Fahren ohne Lenken sind auch deshalb von 
besonderem Interesse, weil sie den Leistungsanteil repräsentieren, der bei der Norm-
verbrauchsmessung auf dem Rollenprüfstand vom Lenksystem beansprucht wird. Im Hinblick 
auf die Leistungsaufnahme im alltäglichen Fahrbetrieb sind die Angaben von untergeordneter 
Bedeutung. 
Der Vergleich von Simulation und Messung zeigt, dass die Messwerte um bis zu 11,8% von 
den Simulationswerten abweichen und dass mit der Messung eine etwas niedrigere Leistungs-
aufnahme ermittelt wird. 
10.2.1.2  Fahrzyklen mit Lenkbewegungen 
Die Angabe der Mess- und Simulationsergebnisse für die Zyklen mit Lenkbewegungen er-
folgt in Tabelle  10.3 und in Tabelle  10.4. Dabei wird zwischen einer einstufigen Regelung des 
Systemdrucks und einer fahrgeschwindigkeitsadaptiven Regelung unterschieden, wie sie in 
Kapitel  2.2 beschrieben wird. 
Wie sowohl die Mess- als auch die Simulationsergebnisse zeigen, ist durch den fahrge-
schwindigkeitsabhängigen Systemdruck (psys,soll = f(v)) mit den beschriebenen vier Druckstu-
fen eine signifikante Reduktion der Eingangsleistung des CC-Lenksystems nicht möglich.  
Bemerkenswert ist ebenfalls, dass die mittlere Leistungsaufnahme bei Stadt- und bei Über-
landfahrt nahezu identisch ist. Wie die Berechnung der Verlustanteile in Tabelle  10.4 aus-
weist, ist beim Stadtzyklus die Schleppleistung niedriger und die Verlustleistung im Lenkven-
til höher, so dass sich die Eingangsleistung jeweils aus unterschiedlich großen Anteilen zu-
sammensetzt.  
Die Werte für die elektrische Leistungsaufnahme in Tabelle  10.3 und der Vergleich mit den 
Angaben in Tabelle  10.2 zeigen, dass die Lenkaktivität nur einen kleinen Einfluss auf die 
elektrische Steuerleistung haben. Dies ist auf den konstanten Leistungsbedarf des Steuergerä-
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tes und der Sensoren in Höhe von 30 W Klemmenleistung zurückzuführen, welcher den größ-
ten Teil der gesamten elektrischen Leistungsaufnahme repräsentiert. 
Hinsichtlich der mechanischen Leistungsaufnahme Pmech,Last zeigt das Lenksystem deutliche 
Unterschiede gegenüber den Fahrzyklen, bei denen nicht eingelenkt wird. Die Werte zeigen 
darüber hinaus, dass die mechanische Leistungsaufnahme etwa 30-60% der Leistungsauf-
nahme des OC-Lenksystems beträgt. 
Die Zusammenstellung der Verlustanteile zeigt Tabelle  10.4. Die in den vorhergehenden Ta-
bellen noch nicht aufgeführten Verlustanteile sind wie folgt: 
 Pv,Rsv : Verlustleistung infolge der Druckverluste im Rückschlagventil 
 Pv,Sv : Verlustleistung infolge der Druckverluste im Freigabeventil 
 Pv,Lv : Verlustleistung infolge des Ventildruckabfalls im Lenkventil 
Wie auch beim OC-Lenksystem, so ist auch hier der größte Verlustanteil die Verlustleistung 
der Pumpe. Darüber hinaus zeigen die Werte, dass die Schleppleistung der Pumpe den größ-
ten Anteil der Verlustleistung ausmacht. Die Differenz zwischen beiden Verlustanteilen ist 
auf die Verlustleistung im Bypassventil zurückzuführen. Der Anteil repräsentiert die direkt 
von der Flüssigkeit verursachten Strömungsverluste. Mit 14 Watt ist er sehr klein und dies 
zeigt, dass eine bedarfsgerechte Versorgung des Systems mit hydraulischer Energie gelingt. 
Das Potenzial zur Minderung der Verlustleistung des gesamten Lenksystems ist somit eindeu-













Messung - 2,4 - 189 - -
Simulation 258 1,9 190 185 67 35
Messung - 2,8 - 183 - -
Simulation 247 1,9 181 176 66 35
Messung - 2,2 - 228 - -
Simulation 299 1,5 229 222 70 37
Messung - 2,2 - 210 - -
Simulation 273 1,5 205 199 68 36
Messung - 0,5 - 230 - -
Simulation 300 0,2 229 222 71 35
Messung - 0,5 - 208 - -
Simulation 272 0,2 204 198 69 34
Messung - 0,3 - 400 - -
Simulation 500 0,1 417 405 83 34
Messung - 0,3 - 385 - -






psys,soll ≠ f(v) 
psys,soll ≠ f(v) 
psys,soll = f(v) 
psys,soll = f(v) 
psys,soll ≠ f(v) 
psys,soll = f(v) 
psys,soll ≠ f(v) 
psys,soll = f(v) 
 
Tabelle  10.3 Leistungsaufnahme der CC-Lenkung mit Regelventil 
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Die Verlustleistungsanteile im Freigabeventil und im Lenkventil können zusammengefasst 
betrachtet werden. Sie repräsentieren jenen unvermeidlichen Verlustanteil, der entsteht, weil 
am Lenkventil stets ein sehr hoher Eingangsdruck verfügbar sein muss, der jedoch in den 
seltensten Fällen vollständig in einen Lenkdifferenzdruck - und damit in Nutzarbeit - umge-
setzt wird. Die Verluste können nur durch die vorgeschlagene Absenkung des Systemdrucks 
in Abhängigkeit von der Fahrgeschwindigkeit gemindert werden. Da sich diese Maßnahme 
jedoch erst bei längerer Fahrt mit hoher Geschwindigkeit positiv auswirkt, gelingt nur im 
Autobahnzyklus eine signifikante Reduktion dieser Verluste. 
Dass die gemessenen und simulierten Verlustleistungsanteile in beiden Ventilen nennenswerte 
relative Abweichungen voneinander zeigen, ist auf den vereinfachten Berechnungsansatz für 
den Druck in der Zuleitung zum Lenkventil nach Gl.  5.96 zurückzuführen. Für die Verlustbe-
trachtung entscheidend ist die Summe beider Anteile, die eine geringere Abweichung von 
Simulation und Messung aufweist. 
Die in Tabelle  10.4 aufgeführten Nutzungsgrade der Pumpe zeigen, dass die Radialkolben-
pumpe aufgrund ihres höheren Gesamtwirkungsgrads etwas besser abschneidet als die Flügel-
zellenpumpe im OC-Lenksystem. Der Nutzungsgrad der CC-Hydraulik ist zwar deutlich bes-
ser als im OC-Lenksystem, die Werte drücken jedoch aus, wie schlecht die Umsetzung der an 
der Kurbelwelle entnommenen Leistung letztendlich gelingt. Die maßgeblichen Ursachen 
hierfür sind die Schleppleistung der Pumpe sowie der elektrische Leistungsbedarf, der bis zu 















Messung - - - 19 20 - -
Simulation 145 138 0,05 17 21 21,2 1,2
Messung - - - 17 19 - -
Simulation 140 133 0,05 15 20 20,6 1,2
Messung - - - 19 60 - -
Simulation 143 131 0,1 18 59 35,5 0,9
Messung - - - 16 47 - -
Simulation 131 122 0,1 15 52 34,2 1
Messung - - - 20 23 - -
Simulation 183 176 0,05 20 20 17,8 0,1
Messung - - 16 19 - -
Simulation 168 165 0,05 14 16 14,9 0,1
Messung - - - 18 7 - -
Simulation 380 376 0,03 19 6 6 0,04
Messung - - - 13 8 - -
Simulation 366 364 0,03 12 5 3,7 0,04
TFA-
Autobahn
psys,soll ≠ f(v) 
psys,soll = f(v) 
psys,soll = f(v) 
TFA-Land
psys,soll ≠ f(v) 
psys,soll = f(v) 
TFA-NEFZ
psys,soll ≠ f(v) 
psys,soll = f(v) 
TFA-Stadt
psys,soll ≠ f(v) 
 
Tabelle  10.4 Verlustleistungen der CC-Lenkung mit Regelventil 
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des Leistungsbedarfs ein, dass mit der vorgestellten Hydraulik ein aktives Lenksystem zur 
Verfügung steht, mit dem die Lenkunterstützung im Vier-Quadranten-Betrieb eingestellt wer-
den kann, so muss die Angabe des Nutzungsgrads relativiert werden. Der Nutzen liegt näm-
lich dann nicht nur in der Lenkunterstützung, sondern auch in einem funktionellen Mehrwert 
wie z.B. der Erhöhung der Fahrsicherheit und des Fahrkomforts. 
10.2.2  Leistungsmehrbedarf durch den Leistungsregler mit Sanftanlauf und Sanftaus-
lauf 
Der Einsatz des Leistungsreglers, der in den oben vorgestellten Untersuchungen mit voller 
Funktionalität arbeitet, führt zu höheren Lastlaufzeiten, da die Pumpe einen geringeren mittle-
ren Volumenstrom während des Ladevorgangs einstellt. Der Betrieb unter Last führt nicht nur 
zu höheren volumetrischen Verlusten, sondern auch zu einem stark erhöhten Schleppmoment, 
welches sich mit zunehmender Lastlaufdauer negativ auf die mittlere Leistungsaufnahme 
auswirkt. Durch Messungen wurde daher untersucht, wie groß der Leistungsmehrbedarf in-
folge des Einsatzes des Leistungsreglers tatsächlich ist. Dabei wurde zwischen einem System 
mit Leistungsregler der vollen Funktionalität, d.h. Leistungsbegrenzung, Sanftanlauf und 
Sanftauslauf, einem System mit Leistungsbegrenzung und einem System ohne Leistungsreg-
ler unterschieden. 
Bei allen drei Systemen wird der Pumpenvolumenstrom während des Bypassbetriebs auf ein 
Minimum reduziert. Um eine genügend große Zahl an Ladevorgängen zu durchlaufen und so 
den Unterschied der Konfigurationen deutlicher zu machen, wurde die Funktion des Freiga-
beventils außer Kraft gesetzt. Dadurch stellte sich ein hoher permanenter Leckagevolumen-
strom im Lenkventil von ca. 0,65 l/min ein. Die Zahl der Ladevorgänge stieg auf den 4,5-
fachen Wert von ca. 7 bis 10 Schaltungen pro Minute. Der Systemdruck wurde für alle Zyklen 
fahrgeschwindigkeitsabhängig eingestellt, im Zyklus TFA-NEFZ wurde zusätzlich eine Mes-
Leistungsbegrenzung














psys,soll ≠ f(v) 358 340 -18 -5,0 353 -5 -1,4
psys,soll = f(v) 293 286 -7 -2,4 296 3 1,0
TFA-Stadt psys,soll = f(v) 271 271 0 0,0 283 12 4,4
TFA-Land psys,soll = f(v) 275 267 -8 -2,9 272 -3 -1,1
TFA-




Tabelle  10.5 Gemessene mittlere Leistungsaufnahme für unterschiedliche Konfigurationen 
des Leistungsreglers 
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sung mit konstantem Versorgungsdruck aufgenommen. Tabelle  10.5 zeigt die Messergebnisse 
für alle drei Zyklen und die verschiedenen Reglerkonfigurationen. 
Da die Zahl der Schaltvorgänge sehr hoch ist und der Anteil der Ladezeiten an der Gesamt-
dauer des Zyklus entsprechend ansteigt, repräsentieren die Werte den maximalen Einfluss, 
den der Leistungsregler auf den mittleren Leistungsbedarf nimmt. Bei einem niedrigeren Vo-
lumenstrombedarf, wie er im System mit Freigabeventil zu erwarten ist, wird der Unterschied 
der Leistungsaufnahme kleiner. Betrachtet man den relativen Leistungsmehrbedarf im Zyklus 
TFA-NEFZ, so ist für das System mit maximaler Funktionalität gegenüber dem System mit 
einer Leistungsbegrenzung ein Mehrbedarf von maximal fünf Prozent festzustellen. Das Sys-
tem ohne Leistungsregler zeigt erstaunlicherweise einen geringeren Leistungsmehrbedarf an. 
Für die anderen Fahrzyklen ist sogar eine höhere Eingangsleistung des ungeregelten Systems 
festzustellen. 
Zur Beschreibung dieses Effekts zeigt Bild 
 10.2 den Vergleich der gemessenen Ein-
gangsleistung im Zyklus TFA-NEFZ. Auf-
grund der geringen Ladedauer muss das 
System ohne Leistungsregler sehr viel häu-
figer laden. Auch trägt die geringere Spei-
cherkapazität beim schnellen, adiabaten 
Aufladen zur höheren Schalthäufigkeit bei. 
Die höhere Zahl der Ladevorgänge erhöht 
auch den gesamten Zeitbedarf der An- und 
Auslaufvorgänge. Offensichtlich kann die 
gesamte Lastlaufdauer beim Laden ohne 
Leistungsbegrenzung gar nicht oder nur 
teilweise reduziert werden. Darüber hinaus 
steigen die Strömungsverluste im System 
aufgrund des höheren Volumenstroms der Pumpe an. 
Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass im untersuchten System der Einsatz des 
Leistungsreglers mit voller Funktionalität  zu keiner signifikanten Erhöhung der mittleren 
Leistungsaufnahme führt. 
10.2.3  Relative Schalthäufigkeit 
Wie die Simulationsergebnisse in Kapitel  7.1 zeigen, kann die Schleppleistung der Pumpe mit 
Hilfe einer Schaltkupplung erheblich reduziert werden. Auch wenn eine solche Lösung im 
Hinblick auf die Kosten und die Fahrzeugakustik ungünstig erscheint, so soll an dieser Stelle 
zumindest die Frage der zu erwartenden Schalthäufigkeit einer Kupplung beantwortet werden. 















Leistungsregler mit voller Funktionalität
Ohne Leistungsregler
 
Bild  10.2 Vergleich der Pumpeneingangsleis-
tung für das System mit und ohneLeistungs-
regler  
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Tabelle  10.6 zeigt die Gegenüberstellung der gemessenen und simulierten relativen Schalt-
häufigkeit. Dabei wird unterschieden, ob der Systemdruck fahrgeschwindigkeitsabhängig 
eingestellt wird oder nicht. Weil das System bei fahrgeschwindigkeitsabhängigem System-
druck mit dem doppelten Speichervolumen ausgestattet wird, sinkt die Schalthäufigkeit 
entsprechend. Der Vergleich von Simulation und Messung zeigt, dass die Schalthäufigkeiten 
für die ersten beiden Zyklen gut übereinstimmen. Beim Überland- und beim Autobahnzyklus 
zeigen die Messwerte eine höhere Schalthäufigkeit auf. Durch einen Vergleich der Ladedauer 
und des Bedarfsvolumenstroms zeigt sich, dass diese Abweichungen auf einen etwas niedri-
geren Vorspanndruck der Speicher zurückzuführen sind. 
10.2.4  Vergleich der Zeitverläufe von Simulation und Messung 
Für den Vergleich der Zeitverläufe von Simulation und Messsung werden jene Größen heran-
gezogen, die die Leistungsaufnahme am stärksten beeinflussen. Dies sind der Volumenstrom 
des Lenkventils QLv und das Eingangsmoment der Pumpe MPu. Bild  10.3 zeigt diese beiden 
Verläufe sowie die Verläufe der mechanischen Eingangsleistung der Pumpe Pmech,Last und des 
Systemdrucks psys. Die Angaben gelten für den Zyklus TFA-NEFZ mit einer fahrgeschwin-
digkeitsabhängigen Regelung des Systemdrucks nach Bild  2.13. 
Für den Zeitverlauf des Pumpenmoments ist festzustellen, dass das simulierte Pumpenmo-
ment etwas größer ist als der gemessene Verlauf. Dies ist zumindest zum Teil auf eine Ab-
weichung des vom Leistungsregler eingestellten rechnerischen Verdrängungsvolumens zu-
rückzuführen. Bei genauer Betrachtung fällt auf, dass die Ladevorgänge im gemessenen Ver-
lauf etwas länger andauern, was auf einen geringeren Pumpenvolumenstrom hinweist. Ent-
scheidender als die Abweichungen des Drehmoments während der Ladevorgänge ist jedoch 
die Übereinstimmung der beiden Verläufe im Bypassbetrieb. Da im Zyklus während eines 
Großteils der Zeit die Pumpe im Bypassbetrieb läuft, ist die Höhe der Drehmomentaufnahme 
während des Entladens entscheidend für das Simulationsergebnis der mittleren mechanischen 
Leistungsaufnahme. Die gute Übereinstimmung der beiden Drehmomentverläufe spricht für 
das in Kapitel  9.1 vorgestellte Kennfeld des Verlustmoments. Wie in Bild  10.3 unten links zu 
sehen ist, bestätigt sich die gute Übereinstimmung in der rechnerisch ermittelten Leistungs-
aufnahme. Die Abweichung der beiden Verläufe am Ende des betrachteten Zeitraums ist auf 
einen kleinen Lenkvorgang zurückzuführen, der in der Simulation einen Ladevorgang auslöst, 
während dies in der Messung erst mit dem nächsten Lenkvorgang geschieht. 
psys,soll ≠ f(v) psys,soll = f(v) psys,soll ≠ f(v) psys,soll = f(v) psys,soll ≠ f(v) psys,soll = f(v) psys,soll ≠ f(v) psys,soll = f(v) 
Messung 2,49 1,67 4,34 2,56 2,83 1,17 1,93 0,70
Simulation 2,64 1,57 4,22 2,43 2,59 1,00 1,79 0,59
TFA-NEFZ TFA-Stadt TFA-Land TFA-Autobahn
 
Tabelle  10.6 Simulierte und gemessene Schalthäufigkeit [1/min] des CC-Lenksystems 
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Der Vergleich des Volumenstroms zeigt, dass die Simulation bei Geradeausfahrt eine gute 
Übereinstimmung erbringt. Wie die beiden Volumenstromspitzen zu Beginn des Zyklus zei-
gen, wird jedoch beim Einlenken mit hoher Amplitude ein zu hoher Volumenstrom berechnet. 
Zurückzuführen ist dies auf die vereinfachende Modellannahme, dass die interne Leckage im 
Lenkventil unabhängig von den Lenkvorgängen ist. Tatsächlich wird sie aber beim Auslenken 
des Ventils reduziert, was Messungen von Rösner  [59] bestätigen. 
Der Verlauf  des Systemdrucks beschreibt, in welcher Weise sich die fahrgeschwindigkeits-
abhängige Regelung des Systemdrucks auswirkt. Die Abweichungen von Simulation und 
Messung am Ende des Fahrzyklus sind auf kleine Abweichungen des internen Leckagestroms 
im Lenkventil zurückzuführen. 
Zusammenfassend kann auch unter Berücksichtigung der Ergebnisse für die mittlere Leis-
tungsaufnahme festgehalten werden, dass eine ausreichende Übereinstimmung von Messung 
und Simulation erzielt wird. Maßgebliche Faktoren für eine genaue Vorhersage des mittleren 
Leistungsbedarfs sind die interne Leckage im Lenkventil sowie eine genaue Berechnung der 
Schleppleistung im Bypassbetrieb. 








































































Bild  10.3 Vergleich von Simulation und Messung der Zeitverläufe verschiedener Größen der 
CC-Lenkung im Zyklus TFA-NEFZ 
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11  Zusammenfassung und Ausblick 
In der vorliegenden Arbeit wird das Prinzip der Closed-Center-Lenkung auf seine Eignung für 
Pkw-Lenksysteme mit hoher Lenkleistung hin untersucht. Ein solches Lenksystem, welches 
in seiner Ausgangsleistung einem ausgewählten konventionellen Open-Center-Lenksystem 
gleichwertig ist, wird entworfen, mit dem Werkzeug der mathematischen Simulation konkre-
tisiert und anschließend am Prüfstand untersucht. Das zentrale Kriterium zur Bewertung bei-
der Lenksysteme ist die Leistungsaufnahme in Höhe und Zeitverhalten. 
 
In Kapitel 2 werden die hydraulischen Wirkprinzipien vorgestellt und auf wichtige technische 
Randbedingungen im Fahrzeug eingegangen. Es wird dargelegt, weshalb als Ausgangsbasis 
für die Untersuchungen das elektrohydraulische CC-Konzept mit Verstellpumpe und Reihen-
schaltung eines Freigabeventils und eines Lenkventils gewählt wurde. 
Das entwickelte Bewertungsverfahren zur Auswahl einer geeigneten Druckversorgung der 
CC-Lenkung führt auf zehn verschiedene Ansätze, die mit Hilfe von Simulationsrechnungen 
weitergehend untersucht werden. Es wird gezeigt, welche Regelkreisstrukturen zur Anwen-
dung kommen und wie die Begrenzung der maximalen Leistungsaufnahme erfolgen muss. 
Zur Durchführung der Simulationsrechnungen werden Werkzeuge, Methoden und Lastan-
nahmen entwickelt, die in den Kapiteln  4 bis  6 vorgestellt werden. Die Auslegungsrechnung 
berücksichtigt die besonderen Gegebenheiten der CC-Lenkung. Mit den Szenarien ergeben 
sich speziell zur Auslegung des Hydrospeichers klare Vorgaben, die unter besonderer Berück-
sichtigung des Faktors Temperatur zur richtigen Wahl von Speicherdruck und Speichergröße 
führen. 
Zur Vorhersage des Betriebsverhaltens werden Berechnungsmodelle erstellt, deren Annahmen 
in Kapitel  5 beschrieben sind. Die entwickelte Methode zur Kennfeldmodellierung erlaubt die 
Generierung von mehrdimensionalen Pumpenkennfeldern, mit denen rechenintensive theore-
tische Modelle vermieden werden können, so dass eine ausreichend genaue Berechnung des 
Betriebsverhaltens bei kurzer Simulationsdauer erst möglich wird. Ein weiteres Element des 
Gesamtmodells stellt das Radkräftemodell dar. Es wird sowohl am HIL-Prüfstand als auch in 
der Simulation zur Berechnung der im Fahrzeug auftretenden Zahnstangenkräfte verwendet. 
Im Rahmen der Untersuchungen werden drei Realfahrzyklen verwendet, die eine repräsenta-
tive Datenbasis der Eingangsgrößen der Lenksysteme liefern. Als zusätzlicher zentraler Be-
wertungszyklus wird ausgehend vom Neuen Europäischen Fahrzyklus der Zyklus TFA-NEFZ 
entwickelt. Die einfache mathematische Beschreibung der Lenkbewegungen in diesem Zyklus 
erlaubt eine problemlose Reproduktion der Eingangsgrößen an anderer Stelle und wird daher 
für vergleichende Untersuchungen empfohlen. 
Die Simulationsergebnisse für die Vorauswahl der zehn alternativen Druckversorgungen des 
CC-Lenksystems werden in Kapitel  7 vorgestellt. Da die Ventilleckage als variabler Parame-
ter mitgeführt wird, berücksichtigt die Bewertung eine Vielzahl denkbarer Ventilkonzepte, die 
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sich in Bezug auf die Leistungsaufnahme letztendlich nur durch den Volumenstrombedarf 
unterscheiden. Als am besten geeignetes Konzept der Druckversorgung geht unter Berück-
sichtigung aller entwickelten Kriterien die sauggeregelte Radialkolbenpumpe mit Bypass 
hervor. 
Zur Untersuchung des gefundenen Konzepts sowie der konventionellen OC-Lenkung wurde 
der in Kapitel  8 vorgestellte Prüfstand aufgebaut. Es wird nachgewiesen, dass in allen Regel-
kreisen der CC-Lenkung und der Prüfanordnung die Regelgüte für die Untersuchung der 
Lenksysteme hinreichend ist. 
Besonderer Wert wird auf die experimentelle Untersuchung der Radialkolbenpumpe und die 
Entwicklung der Druckregelung gelegt. Mit Hilfe von Kennfeldmessungen wird das beste-
hende Simulationsmodell verfeinert, darüber hinaus wird ein Leistungsregler entwickelt, der 
die speziellen Anforderungen im Kraftfahrzeug erfüllt. 
Die Ergebnisse von Simulation und Messung werden für beide Lenksysteme in Kapitel  10 
analysiert und bewertet. Es zeigt sich, dass mit der elektrohydraulischen CC-Lenkung unter 
Berücksichtigung der Notwendigkeit einer in Dynamik und Höhe begrenzten Leistungsauf-
nahme gegenüber der konventionellen OC-Lenkung eine Reduktion der mittleren Leistungs-
aufnahme erreichbar ist. Die ermittelte Gesamt-Leistungsaufnahme ist mit ca. 250 bis 500 
Watt aber immer noch hoch. Nachteilig wirken sich vor allem die hohe Schleppleistung der 
Pumpe und der hohe Leistungsbedarf der elektrischen Steuerungssysteme aus. Eine weiterge-
hende Minderung der Verlustleistung des vorgestellten Konzepts ist daher erforderlich. Wie 
die Untersuchungsergebnisse zeigen, so repräsentiert die Schleppleistung der Pumpe den 
größten Teil der Verlustleistung. Gelingt die Reduktion dieses Verlustanteils, z.B. durch den 
Einsatz einer in die Pumpe integrierten Schaltkupplung, die neben ökonomischen auch akusti-
schen Anforderungen gerecht wird, so sind die Ergebnisse neu zu bewerten. 
Setzt man die simulierten und gemessenen Werte der Leistungsaufnahme ins Verhältnis mit 
dem möglichen Optimierungspotenzial, das durch die elektrohydraulische Ansteuerung des 
Stromregelventils einer konventionellen OC-Pumpe ausgeschöpft werden könnte, so müssen 
die vorliegenden Ergebnisse des CC-Lenksystems umso kritischer bewertet werden. Die er-
reichbare Minderung der Leistungsaufnahme konventioneller Lenksysteme kann im günstigs-
ten Fall bis zu 50% betragen  [35]. Selbst wenn eine solche Reduktion der Leistungsaufnahme 
nur zum Teil gelingt, so muss zur Rechtfertigung des höheren baulichen Aufwands eines CC-
Lenksystems ein signifikanter Mehrwert zur Verfügung stehen.  
Einen Ansatzpunkt hierfür bieten die zusätzlichen Freiheitsgrade, die mit der elektrohydrauli-
schen Regelung der Lenkunterstützung genutzt werden können. Da die CC-Lenkung geeignet 
ist, das Lenkmoment im Vier-Quadranten-Betrieb zu modulieren, kann in Verbindung einer 
Winkelüberlagerung volle Steer-by-Wire-Funktionalität erreicht werden. Die Möglichkeiten 
der aktiven Beeinflussung des Lenkgeschehens vergrößern bei einer bereits gegebenen Re-
duktion der Leistungsaufnahme zusätzlich den Nutzen, der aus dem Hydraulikkonzept gezo-
gen werden kann.  
Ein hydraulisches CC-Lenksystem ist daher marktfähig, wenn die Zusatzfunktionen höherer 
Automatisierungsebenen auch tatsächlich im Fahrzeug Anwendung finden. 
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